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ABSTRAKT 
 Cílem této diplomové práce je vytvoření matematických modelů jednotlivých 
typů nekonvenčních zařízení na výměnu tepla a jejich následná aplikace při tepelně - 
hydraulickém výpočtu průmyslových aplikací. Práce je zaměřena hlavně na trubkové 
výměníky tepla se svazkem trubek v plášti s tyčovými a také diskovými přepážkovými 
systémy. Dále je řešen model radiačního výměníku. Všechny tyto výměníky nachází 
uplatnění zejména v procesech termického zneškodňování odpadů.      
 Teoretická část se zabývá jednotlivými druhy trubkových výměníků z hlediska 
konstrukčního uspořádání a popisuje jednotlivé výpočtové postupy těchto zařízení. 
 V praktické části jsou aplikovány teoretické výpočtové postupy na jednotlivé 
průmyslové aplikace a to návrhové a kontrolní výpočty trubkových výměníků. 
 V závěrečné části jsou hodnoceny výhody a nevýhody dosažených výsledků 
z konstrukčního a procesního hlediska. 
 
Klíčová slova  
Výměník tepla se svazkem trubek v plášti, přenos tepla, tyčové přepážky, diskové 
přepážky, radiační výměník, tlakové ztráty  
 
 
ABSTRACT 
 The aim of diploma thesis is creating calculation algorithms off single types 
unconventional heat transfer equipment and their aplication in thermal - hydraulic 
calculations in the industrial aplication . The main attention is paid to shell and tube 
heat exchangers with ROD and disc baffle system and radiation heat exchanger. All of 
these exchangers are used mainly in process of waste thermic destruction. 
 The theoretical part of the work describes construction details of each heat 
exchanger and calculation algorithms of these equipments. 
 The practical part of the work applies theoretic calculation alghortims in the 
industrial aplication which is design and rating. 
 In the final part advantages and disadvantages of  results have been assessed for 
construction and process aspects.    
Key words 
Shell and tube heat exchanger, heat transfer, ROD baffles, disc baffles, radiation heat 
exchange, pressure loss, 
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SEZNAM SYMBOLŮ 
 
Symbol Identifikátor Význam Jednotka 
a a Konstanta Walasovy korelace    [-] 
A A Plocha výměny tepla     [m2] 
Ab Ab Průřez přepážky     [m2] 
Afg A[fg] Průřez tělesa uzavřeného při proudění  [m2] 
  spalinovým rekuperátorem   
Aflow A[flow] Průtočný průřez rekuperátoru    [m2] 
Al Al Průřez odtokové plochy    [m2] 
As As Průřez pláště     [m2] 
Atube A[tube] Průřez uzavírajícího tělesa při proudění  [m2] 
  spalinovým  rekuperátorem   
b b Konstanta Walasovy korelace    [-] 
c c Konstanta Walasovy korelace    [-] 
C0 C0 Mantisa Stefan - Boltzmannovy konstanty   [W/m2.K4]  
C1 C1 Geometrická funkce tlakových ztrát   [-] 
C2 C2 Geometrická funkce tlakových ztrát   [-] 
Cfg,tube C[fg,tube] Součinitel vzájemného sálání     [W/m2.K4]  
Cl Cl Geometrická funkce laminárního proudění [-] 
CL CL Geometrická konstanta laminárního proudění [-] 
Csl Csl Konstanta vlivu povrchu trubek na laminární [-] 
    proudění      
Cst Cst Konstanta vlivu povrchu trubek na turbulentní  [-] 
    proudění      
Ct Ct Geometrická funkce turbulentního proudění   [-] 
CT CT Geometrická konstanta turbulentního proudění [-] 
cp1 cp1 Měrná tepelná kapacita pracovní látky 1   [J/kg.K] 
cp2 cp2 Měrná tepelná kapacita pracovní látky 2   [J/kg.K] 
1p
c  cp1[str] Střední měrná tepelná kapacita pracovní látky 1 [J/kg.K] 
2p
c  cp2[str] Střední měrná tepelná kapacita pracovní látky 2 [J/kg.K] 
dbi dbi Vnitřní průměr přepážky    [m] 
dbo dbo Vnější průměr přepážky    [m] 
dh2 d[h2] Hydraulický průměr pracovní látky 2   [m] 
ds ds Vnitřní průměr pláště     [m] 
ds2 ds2 Vnější průměr pláště     [m] 
dtv dtv Průměr trubkovnice     [m] 
dfx dfx Derivace funkční hodnoty    [-] 
dP1 dP1 Odhadnutá tlaková ztráta pracovní látky 1   [Pa] 
dP2 dP2 Odhadnutá tlaková ztráta pracovní látky 2   [Pa] 
De De Ekvivalentní průměr     [m] 
Dh Dh Hydraulický průměr při tepelném výpočtu   [m] 
Ddi Ddi Vnitřní průměr disku    [m] 
Ddi2 Ddi2 Vnější průměr disku   [m] 
Ddo Ddo Vnitřní průměr prstence   [m] 
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Ddo2 Ddo2 Vnější průměr prstence  [m] 
Dp Dp Hydraulický průměr při výpočtu tlakových ztrát [m] 
Dr Dr Průměr podpěrné tyče    [m] 
Drek Drek Vnitřní průměr rekuperátoru dle Walasovy  [m] 
  korelace  
Dt Dt Vnitřní průměr trubky [m] 
Dt2 Dt2 Vnější průměr trubky [m] 
e e Specifický exponent kriteriální rovnice [-] 
f f Specifický exponent kriteriální rovnice [-] 
fc fc Součinitel tření při proudění neopřepážkovaným [-] 
  prostorem  
fs fs Součinitel tření při proudění pláštěm   [-] 
ft ft Součinitel tření při proudění trubkami   [-] 
fx fx Funkční hodnota proměnné     [-] 
g g Gravitační zrychlení   [m/s2] 
G1 G1 Hmotový tok pracovní látky 1   [kg/s.m2] 
G2 G2 Hmotový tok pracovní látky 2   [kg/s.m2] 
Gb Gb Hmotový tok při proudění skrz přepážky [kg/s.m2] 
Gc Gc Hmotový tok při proudění  [kg/s.m2] 
  neopřepážkovaným prostorem  
Gm Gm Celkový hmotový tok mezitrubkovým prostorem [kg/s.m2] 
h h Vzdálenost vstupního hrdla a začátku   [m] 
  šroubovicového proudění v plášti  
H H Výška přepážky     [m] 
k k Součinitel prostupu tepla   [W/m2.K] 
Kb Kb Koeficient toku přes přepážky    [-] 
K K Specifická konstanta kriteriální rovnice   [-] 
L L Délka trubek      [m] 
Lbs Lbs Vzdálenost mezi trubkovnicí a pláštěm   [m] 
Lm Lm Střední délka paprsku dle Hottela   [m] 
Lnt Lnt Neopřepážkovaná délka trubek    [m] 
Lr Lr Celková délka tyčí v jedné přepážce   [m] 
Lr1 Lr1 Střední délka jedné tyče v přepážce   [m] 
m1 m1 Průtočné množství pracovní látky 1   [kg/s] 
m2 m2 Průtočné množství pracovní látky 2   [kg/s] 
MW MW Střední molekulová hmotnost    [kg/kmol] 
MWfg MW[fg] Střední molekulová hmotnost spalin   [kg/kmol] 
MWair MW[air] Střední molekulová hmotnost vzduchu   [kg/kmol] 
nair n[air] Látkové množství vzduchu    [kmol] 
nb nb Počet přepážek     [-] 
nch nch Počet chodů v trubkovém prostoru   [-] 
nfg n[fg] Látkové množství spalin    [kmol] 
nt nt Počet trubek     [-] 
ntd ntd Počet trubek v disku    [-] 
nw nw Počet efektivně využitých trubek při proudění [-] 
Ne Ne Efektivní počet řad trubek při proudění [-] 
Nus1 Nus1 Nusseltovo kritérium pracovní látky 1   [-] 
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Nus2 Nus2 Nusseltovo kritérium pracovní látky 2   [-] 
Nr Nr Konstanta pro výpočet počtu trubek   [-] 
Ns Ns Konstanta pro výpočet počtu trubek   [-] 
O2 O2 Smáčený obvod pracovní látky 2   [m] 
p1 p1 Tlak pracovní látky 1  [kPa] 
p2 p2 Tlak pracovní látky 2  [kPa] 
Pr1 Pr1 Prandtlovo kritérium pracovní látky 1   [-] 
Pr2 Pr2 Prandtlovo kritérium pracovní látky 2   [-] 
Patm Patm Parciální tlak dle Walase    [atm] 
PatmLm PatmLm Součin parciálního tlaku a střední délky paprsku [-] 
Pb Pb Rozteč přepážek     [m] 
Pt Pt Rozteč trubek     [m] 
PRT PRT Počet řad trubek v jedné přepážce   [-] 
PTvJR PTvJR Počet trubek v jedné přepážce    [-] 
q1 q[1] Tepelný tok na jednotkovou plochu pracovní  [W] 
  látky 1  
q2 q[2] Tepelný tok na jednotkovou plochu pracovní  [W] 
  látky 2  
Q1 Q1 Tepelný výkon pracovní látky 1    [W] 
Q2 Q2 Tepelný výkon pracovní látky 2    [W] 
Qx Qx Kontrolní tepelný výkon    [W] 
r r Základní konstanta pro výpočet počtu trubek [-] 
rh2 r[h2] Hydraulický poloměr pracovní látky 2   [m] 
Re1 Rey1 Reynoldsovo kritérium pracovní látky 1   [-] 
Re2 Rey2 Reynoldsovo kritérium pracovní látky 2   [-] 
Reb Reb Reynoldsovo kritérium v přepážkách   [-] 
Rep Rep Paralelní Reynoldsovo číslo pro tlakové ztráty [-] 
Rz1 Rz1 Součinitel zanášení pracovní látky 1   [m2.K/W] 
Rz2 Rz2 Součinitel zanášení pracovní látky 2   [m2.K/W] 
s s Základní konstanta pro výpočet počtu trubek [-] 
sb sb Tloušťka stěny přepážky    [m] 
sp sp Tloušťka stěny pláště    [m] 
st st Tloušťka stěny trubky    [m] 
Sb  Sb Průřez proudění přes přepážku    [m2] 
Sc Sc Průřez proudění neopřepážkovaným prostorem [m2] 
Sdisk Sdisk Obsah přepážkového disku    [m2] 
S1 S1 Průřez proudění pracovní látky 1   [m2] 
S2 S2 Průřez proudění pracovní látky 2   [m2] 
t1 t1 Střední teplota pracovní látky 1    [°C] 
t2 t2 Střední teplota pracovní látky 2    [°C] 
t11 t11 Vstupní teplota pracovní látky 1    [°C] 
t12 t12 Výstupní teplota pracovní látky 1   [°C] 
t21 t21 Vstupní teplota pracovní látky 2   [°C] 
t22 t22 Výstupní teplota pracovní látky 2   [°C] 
tw tw Teplota stěny trubky     [°C] 
Tg Tg Vstupní teplota spalin dle Walasovy korelace [K] 
TSx TSx Krok výpočtu Newtonovy metody   [-] 
ttube t[tube] Střední teplota trubky    [°C] 
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Ttube T[tube] Střední teplota trubky    [K] 
uc uc Rychlost proudění neopřepážkovaným prostorem [m/s] 
ub ub Rychlost proudění přes přepážky   [m/s] 
us us Rychlost proudění pracovní látky v plášti   [m/s] 
ut ut Rychlost proudění pracovní látky v trubkách [m/s] 
V1 V1 Průtočné množství pracovní látky 1   [m3/h] 
V2 V2 Průtočné množství pracovní látky 2   [m3/h] 
x x Strana čtverce vypočtená z poměru průřezu  [m] 
  disku a rozteče trubek   
X X Přebytek vzduchu dle Walasovy korelace   [-] 
z z Konstanta Walasovy korelace    [-] 
y y Minimální vzdálenost mezi trubkou a  pláštěm  [mm] 
α1 alpha[1] Součinitel přestupu tepla média 1   [W/m2.K] 
α2 alpha[2] Součinitel přestupu tepla média 2  [W/m2.K] 
α2,C alpha[2,C] Konvekční složka součinitele přestupu tepla   [W/m2.K] 
α2,R alpha[2,R] Radiační složka součinitele přestupu tepla [W/m2.K] 
γ gama Viskozitní poměr     [-] 
εfg epsilon[fg] Emisivita spalin     [-] 
εn epsilon[n] Úhrnná relativní sálavost    [-] 
εtube epsilon[tube] Emisivita trubky     [-] 
η1 eta1 Dynamická viskozita pracovní látky 1   [Pa.s] 
η2 eta2 Dynamická viskozita pracovní látky 2   [Pa.s] 
ηw eta_w Viskozita při teplotě stěny trubky   [Pa.s] 
κ kappa Konstanta vlivu vstupu a výstupu proudění   [m] 
λ1 lambda1 Tepelná vodivost pracovní látky 1   [W/m.K] 
λ2 lambda2 Tepelná vodivost pracovní látky 2   [W/m.K] 
λt lambdat Darcyho třecí součinitel  [-] 
ξl ksil Konstanta vyjadřující vliv délky trubek na  [-] 
    délku výměníku při laminárním proudění     
ξt ksit Konstanta vyjadřující vliv délky trubek na  [-] 
    délku  výměníku při turbulentním proudění   
π pi Ludolfovo číslo     [-] 
ρ1 rho1 Hustota pracovní látky 1    [kg/m3] 
ρ2 rho2 Hustota pracovní látky 2    [kg/m3] 
σ sigma Konstanta vyjadřující vliv poměru průřezů  [-] 
    odtokové plochy a pláště       
ψ psi Parametr poměru délky a průměru přepážky [-] 
ω omega Střední velikost diskových přepážek [m] 
∆P1 dP1 Celková tlaková ztráta pracovní látky 1   [Pa] 
∆P2 dP2 Celková tlaková ztráta pracovní látky 2   [Pa] 
∆P1D dP1D Dovolená tlaková ztráta pracovní látky 1   [Pa] 
∆P2D dP2D Dovolená tlaková ztráta pracovní látky 2   [Pa] 
∆Pb dPb Tlaková ztráta v přepážkách    [Pa] 
∆Pl dPl Tlakové ztráty v trubkovém prostoru [Pa] 
∆Pc dPc Tlaková ztráta v neopřepážkovaném prostoru [Pa] 
∆Tln dTln Střední teplotní logaritmický spád   [°C] 
∆t1 dt1 Rozdíl teplot na horkém konci výměníku   [°C] 
∆t2 dt2 Rozdíl teplot na chladném konci výměníku [°C] 
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1 ÚVOD  
 Proces přenosu tepla zaujímá v dnešní době významné místo v mnoha 
průmyslových odvětvích. Prakticky v každé výrobě ať už je to chemická, farmaceutická, 
potravinářská a další jsou potřeba zařízení k přenosu tepla, obecně nazývané výměníky 
tepla. V těchto zařízeních probíhá termodynamický děj zvaný tepelná výměna. Dochází 
při něm k výměně tepla mezi dvěma tělesy (nebo médii) s různou teplotou. Tepelná 
výměna vždy probíhá tak, že teplejší těleso (médium) předává část své vnitřní energie 
chladnějšímu tělesu (médiu). Rozlišují se tři základní mechanismy sdílení tepla : 
-  vedení (kondukce) 
-  proudění (konvekce) 
-  sálání (radiace) 
 Vedení tepla lze charakterizovat jako přenos energie od více energetických k méně 
energetickým částicím. Tyto částice mohou být molekuly (u kapalin a plynů) nebo 
atomy (u tuhých látek). Přenos tepla se uskutečňuje ve směru klesající teploty. U plynů 
nebo kapalin  lze pozorovat náhodný pohyb molekul z oblastí s vyšší energií do oblastí 
s nižší energií. Tento náhodný pohyb spojený s předáváním energie se nazývá difúze 
energie, proto se vedení tepla často označuje jako tepelná difúze. Rozdíl mezi plynem 
a kapalinou je v tom, že u kapalin jsou molekuly více u sebe a interakce mezi nimi je 
silnější. 
 Přenos tepla konvekcí je složen ze dvou mechanizmů. Základním je náhodný 
pohyb molekul - difúze (kondukce). Ten je nejintenzivnější v blízkosti povrchu, kde 
je rychlost tekutiny nízká. Druhým mechanizmem je tok kapaliny. Ten se uplatní tak, že 
tekutina je strhávána z volného proudu do mezní vrstvy, kde odebírá teplo. Molekuly 
kapaliny se pohybují jako jeden celek. Tento mechanizmus se nazývá advekce. 
Nejčastější je přenos tepla konvekcí mezi proudící tekutinou a nějakým povrchem, 
mají-li oba různou teplotu. Konvekce může být nucená, volná a kombinovaná. Nucená 
konvekce má další významné rozdělení a to při vnějším a vnitřním proudění. V prvním 
je těleso obtékáno z vnějšku. V druhém jde o  proudění v trubkách a uvnitř uzavřených 
prostor. 
 V obou předchozích mechanizmech bylo teplo přenášeno pomocí zprostředkující 
látky. Při vedení tepla šlo o hmotu. Při proudění šlo o proudící tekutinu, která odvádí 
nebo přivádí teplo. Jiným mechanizmem přenosu tepla je sálání, kdy teplo je přeneseno 
bez přítomnosti zprostředkující látky. Přenos tepla lze realizovat i v absolutním vakuu 
pomocí elektromagnetického záření, které je výsledkem teplotní diference. 
 Ve skutečnosti dochází k uvedeným způsobům přenosu tepla samostatně jen 
zřídka. Ve většině případů je jeden druh doprovázen dalším, takže jednotlivé způsoby se 
vyskytují v různých kombinacích. Řešení technických případů se obvykle zjednodušuje 
tak, že při výpočtech se uvažuje převažující způsob přenosu tepla. V dnešní době 
výkonné výpočetní techniky a odborných softwarů lze vytvářet kvalitní matematické 
a procesní analýzy těchto procesů a s nimi spojených výměníků. V současnosti se na 
trhu objevuje mnoho druhů a typů výměníku, které se dělí dle několika hledisek. Mezi 
základní hlediska patří rozdělení podle konstrukce (geometrie) na deskové a trubkové, 
a podle typu proudění na souproudé, protiproudé a kombinované. Z dalších možností 
rozdělení lze zmínit dělení podle počtu chodů na jednochodé a vícechodé  nebo podle 
konkrétního konstrukčního provedení některých částí výměníků. Například trubkové 
výměníky tepla se svazkem trubek v plášti lze podle provedení zadních komor na 
výměníky s plovoucí hlavou, s U-trubkami a s pevnými trubkovnicemi.   
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 Tato diplomová práce je zaměřena na tvorbu matematických modelů 
nekonvenčních výměníků tepla a jejich následnou aplikaci při základních projekčních 
činnostech, tj. při tepelně hydraulickém návrhu či kontrole těchto zařízení. 
Nekonvenčními výměníky tepla jsou v této práci označovány výměníky, které přesto, že 
jsou v praxi známy, nejsou běžně používány. Práce je zaměřena hlavně na trubkové 
výměníky tepla se svazkem trubek v plášti s tyčovými a také diskovými přepážkovými 
systémy. Dále je řešen model radiačního výměníku. Všechny tyto doposud opomíjené 
výměníky nachází v současné době díky svým specifickým vlastnostem výrazné 
uplatnění zejména v procesech termického zneškodňování odpadů.      
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2 ÚVOD DO PROBLEMATIKY TRUBKOVÝCH VÝMĚNÍKŮ 
 TEPLA 
 Výměníky se svazkem trubek v plášti patří mezi základní druhy výměníků tepla. 
Výhodou je především jejich konstrukční jednoduchost oproti jiným typům výměníků 
tepla a jejich plně zvládnutá a zmapovaná oblast projekčních výpočtů (kontrolních a 
návrhových). Poskytují široký rozsah poměrů velikostí plochy výměny tepla vzhledem 
k jejich objemu resp. hmotnosti. Dají se většinou snadno čistit a relativně snadno 
opravit.  
2.1 Schéma a popis výměníku 
 Základem každého výměníku tohoto typu (viz obr. 2.1 trubkový výměník tepla se 
segmentovými přepážkami) je svazek trubek (1), trubkovnice (2), plášť (3), hrdla 
mezitrubkového prostoru (4), hrdla a komory trubkových prostorů (5) a přepážkový 
systém daného typu (6). Vnitřní prostor trubek svazku spolu s přední a zadní komorou, 
nebo s jejich částmi, vytváří trubkový prostor (TP), vnější prostor kolem těchto trubek, 
ohraničený pláštěm výměníku a trubkovnicemi (nebo s částmi zadních komor), vytváří 
mezitrubkový prostor (MP).  
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Obr. 2.1 Řez trubkového výměníku tepla 
 
 Základní částí výměníku je svazek trubek, který vytváří plochu pro přenos tepla 
mezi pracovní látkou proudící trubkovým prostorem a pracovní látkou proudící 
mezitrubkovým prostorem. Trubky bývají buď hladké nebo žebrované. Na obou 
koncích jsou uchycené do trubkovnice buď zaválcováním do radiálních drážek nebo 
jsou z vnějšku přivařeny. Trubkovnice je kruhová kovová deska s otvory pro trubky. 
K plášti je buď přivařena nebo přišroubována. Plášť výměníku tvoří obal svazku 
trubek a nachází se v něm pracovní látka mezitrubkového prostoru. Obvykle je vyroben 
svinutím kovového lubu vhodných rozměrů do tvaru válce s podélným svarovým 
spojem [11]. Hrdla mezitrubkového prostoru tvoří vstupní a výstupní prostory pro 
pracovní látku. Bývají vyrobena z normalizovaných bezešvých trubek a přivařena 
3 
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k plášti. Hrdla a komory trubkových prostorů slouží pro vstup pracovní látky do trubek 
resp. výstup trubek.  
 Přepážky mají několik funkcí, díky kterým dochází k zlepšení některých 
charakteristik proudění. Podpírají trubky, aby se neohýbaly a nechvěly (nevibrovaly) 
a usměrňují proud média, většinou napříč trubkovým svazkem, čímž se zvyšuje 
intenzita přenosu tepla a současně snižují tlakové ztráty v plášti. Z konstrukčního 
hlediska je můžeme rozdělit na podélné a příčné. Podélné přepážky slouží ke kontrole 
směru toku látky jakožto celku v plášti. Příčné se vyrábí ve dvou základních typech a to 
deskové (segmentové, diskové, talířové) nebo mřížové (tyčové, pásové). Při proudění 
média přepážkovým systémem může vzniknout v mezitrubkovém prostoru až 5 
paralelních proudů znázorněných na obrázku 2.2. Na obrázku je vidět hlavní proud B, 
který vytváří příčný tok média kolem přepážek. Kromě hlavního proudu vzniknou díky 
mezerám a netěsnostem další proudy označované jako zkratové. Tyto proudy jsou 
v obrázku označeny jako A a E. Zkratový proud A protéká mezerami mezi svazkem 
trubek a jednotlivými přepážkami. Proud E teče mezi okrajem přepážky a pláštěm 
výměníku. Zbývající typy proudů C a F se nazývají obtokové. Proud C prochází mezi 
svazkem trubek (trubkovnicí) a pláštěm výměníku. Všechny tyto proudy mají podélný 
směr. Naproti tomu proud F má směr příčný. Médium proudí skrz mezery v trubkovém 
uspořádání tedy přes trubky a přepážky až k okraji pláště. Proudění média ve větvích C, 
E a F způsobuje snižování efektivní plochy výměny tepla [10]. 
 
 
 
Obr.2.2 Rozložení proudů při proudění přes přepážky 
 
 Určitý vliv na proudění média přes přepážky a výsledné hodnoty procesních 
parametrů má uložení trubek v trubkovnici. Trubky mohou být ve svazku uloženy 
několika způsoby. Z hlediska geometrie nejčastěji mluvíme o čtvercové 
a trojúhelníkové rozteči s posunem trubek o určitý úhel. Oba typy uložení mohou být 
dále uspořádána dvěma způsoby. Všechny tyto způsoby jsou znázorněny na obrázku 2.3 
[7]. 
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Obr. 2.3 Způsoby uložení trubek ve svazku z geometrického hlediska 
a) trojúhelníková s posunem trubek o 30 ° 
 b)  trojúhelníková s posunem trubek o 45 ° 
 c)  čtvercová s posunem trubek o 90 ° (tzv. pravoúhlá) 
 d)  trojúhelníková s posunem trubek o 60 ° (tzv. diamantová) 
 
 
 Z hlediska přenosu tepla je nejvýhodnější uspořádání trubek do svazku s úhlem 
uspořádání 30° (obr. 2.3 a)). Méně výhodné je uspořádání trubek s úhlem 45° 
(obr 2.3 b)), ale na druhé straně lépe umožňuje čištění vnějšího povrchu a vykazuje i 
nižší tlakové ztráty v mezitrubkovém prostoru. Uspořádání s úhlem 90° (obr. 2.3 c)) má 
stejné výhody jako uspořádání s úhlem 45°, pouze součinitel přestupu tepla dosahuje 
ještě nižších hodnot. Úhel uspořádání 60° (obr. 2.3 d)) se většinou v provozech 
nepoužívá [11].  
 
 
 
 
d 
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3 ZÁKLADNÍ VZTAHY PRO VÝPOČET VÝMĚNÍKŮ TEPLA 
 Základní vztahy pro výpočet výměníků tepla uvedené v této kapitole byly převzaty 
z [2] a ve výpočtových postupech se objevují v různých modifikacích, kdy je proudění 
ovlivňováno specifickými podmínkami. Tyto podmínky jsou vyjádřeny pomocí 
konstant, které nejsou v této kapitole zmiňovány, neboť jsou uvedeny v další části práce 
u rozboru jednotlivých řešených typů výměníků.  
3.1 Rovnice tepelné bilance 
 Rovnice tepelné bilance se sestavují pro pracovní látky (tj. látku ohřívanou i 
ochlazovanou) a charakterizují tepelný tok Q, jenž ochlazovaná pracovní látka 
odevzdává látce ohřívané. Obecný tvar rovnice tepelné bilance, např. pro ohřívané 
médium je : 
( )12 ćcp ttcmQ −⋅⋅= , (3.2)
kde m vyjadřuje hmotnostní průtok, tc1 vstupní teplotu ohřívaného média, tc2 výstupní 
teplotu ohřívaného média a pc  střední měrnou tepelnou kapacitu.  
 Střední měrná tepelná kapacita je získána na základě tabelované měrné tepelné 
kapacity v závislosti na vstupní a výstupní teplotě ohřívaného média : 
dtc
tt
c
c
c
t
t p
cc
p ∫⋅
−
=
2
112
1
 (3.1)
3.2 Rovnice výměny tepla 
 Rovnice výměny tepla vyjadřuje tepelný výkon výměníku Q, jako funkci 
součinitele prostupu tepla k, plochy výměny tepla A a středního teplotního 
logaritmického spádu ∆Tln : 
lnTAkQ ∆⋅⋅=  (3.3)
3.2.1 Velikost plochy výměny tepla 
 Plocha výměny tepla A je určena z celkového počtu trubek nt, vnějšího průměru 
trubek Dt a délky výměníku L : 
LDnA tt ⋅⋅⋅= 2pi  (3.4)
3.2.2 Součinitel prostupu tepla  
 Součinitel prostupu tepla k charakterizuje přenos tepla z trubkového prostoru do 
mezitrubkového. Pro trubkové výměníky má rovnice součinitele prostupu tepla jiný tvar 
než pro deskové. Základem výpočtu jsou součinitelé přestupu tepla α1 a α2. Kromě nich 
má na celkový prostup tepla vliv také geometrie (zejména vnější průměr trubek Dt2 
a vnitřní průměr pláště ds), zanášení výměníku reprezentované součiniteli zanášení 
pracovních látek Rz1 a Rz2 a tepelná vodivost materiálu trubek λt.  
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 Základní vztah pro součinitel prostupu tepla v trubkovém výměníku je definován 
následně :  
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(3.5)
 Součinitele přestupu tepla získáme z Nusseltova kritéria Nus. Toto kritérium je 
určeno ze součinitele přestupu tepla α, průměru pro danou geometrickou oblast D a 
tepelné vodivosti λ : 
λ
α DNus ⋅=  (3.6)
 Protože jsou v rovnici (3.6) dvě neznámé, samotné kritérium Nus a součinitel 
přestupu tepla α, je nutné pro stanovení Nusseltova čísla použít kriteriální rovnici pro 
příslušnou oblast proudění. V obecné podobě je kriteriální rovnice Nusseltova čísla 
funkcí Reynoldsova Re a Prandtlova Pr čísla s určitou konstantou K a specifickým 
exponentem e a f . Potřebné rovnice jsou tedy následující :   
η
ρ⋅⋅
=
tDuRe  (3.7)
λ
η⋅
=
cpPr  (3.8)
( ) ( ) feKNus PrRe ⋅⋅=   (3.9)
3.2.3 Určení středního logaritmického spádu 
 Při průtoku pracovní látky výměníkem s jedním chodem v trubkovém prostoru i 
mezitrubkovém prostoru dochází k plynulé změně její teploty podél plochy výměny 
tepla, přičemž křivka tohoto průběhu je ve skutečnosti křivkou logaritmickou. 
V závislosti na uspořádání toku pracovních látek můžeme mít proudění souproudé, 
protiproudé, kombinované a tzv. křížové proudění. Nejvýhodnější je protiproudé 
uspořádání ukázané na obrázku 3.1 [2]. Důležitý je rozdíl teplot médií na horkém 
a chladném konci výměníku. Jak je patrné z obr. 3.1 může jak ∆t1 tak ∆t2 odpovídat 
maximální hodnotě. O tom, který z obou rozdílů teplot to bude, rozhoduje velikost 
součinu hmotnostního průtoku a střední měrné tepelné kapacity (m1· 1pc ) a (m2· 2pc ). 
Bude-li součin (m1· 1pc ) větší, potom bude ∆t1 odpovídat ∆tmin a ∆t2 bude rovno ∆tmax a 
obráceně. Výstupní teplota chladnějšího média tc2 může dosáhnout i hodnoty vyšší než 
je výstupní teplota teplejšího proudu th2, tzn. že u protiproudého uspořádání může dojít, 
za určitých okolností, k překřížení koncových teplot. Střední teplotní logaritmický spád 
je dán následujícím vztahem :    
min
max
minmax
ln
ln
t
t
tt
T
∆
∆
∆−∆
=∆  (3.10)
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Obr. 3.1 Protiproudé uspořádání 
3.3 Rovnice pro tlakové ztráty 
 Obecný vztah pro výpočet tlakové ztráty ∆P je založen na Darcy - Weisbachově 
rovnici : 
2
2u
D
LP ⋅⋅⋅=∆ ρλ , (3.11)
kde λ vyjadřuje Darcyho třecí součinitel, L délku výměníku, D příslušný průměr, ρ 
hustotu a u rychlost proudění v dané oblasti. 
 Tento výchozí vztah se pro jednotlivé řešené výměníky tepla objevuje v různých 
modifikacích jak pro trubkový tak pro mezitrubkový prostor. 
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4 VÝPOČTOVÁ METODA ŘEŠENÍ RADIAČNÍHO VÝMĚNÍKU 
4.1 Model radiačního výměníku tepla 
Radiační výměník tepla spaliny – vzduch, označovaný často jako spalinový rekuperátor, 
může sloužit k předehřevu spalovacího vzduchu do rotační pece, k ohřevu vypraných 
spalin ohřátým vzduchem nebo k ohřevu určitého podílu recyklovaných spalin, které se 
následně smíchají s chladnými spalinami z vypírky. Rekuperátor využívá 
vysokopotenciální teplo spalin přímo z dohořívací komory, a proto materiál musí být 
odolný vůči vysokým teplotám. Vyzdívka je totiž možná, ovšem na úkor podstatně 
menšího výkonu. 
 Funkce rekuperátoru vyplývá z obr. 4.1. Spaliny proudící centrální trubkou 
předávají teplo chladnému médiu (vzduch, recyklované spaliny), které proudí ve 
šroubovicovém kanálu velkou rychlostí. Přenos tepla v trubkovém prostoru (prostor 
spalin) se kvůli vysoké teplotě spalin uskutečňuje převážně radiací. Přenos tepla 
konvekcí v trubkovém prostoru se uplatní v podstatně menší míře, protože proudící 
spaliny mají velmi malou rychlost (2 – 3 m.s-1) a malou turbulenci (vnitřní průměr 
trubky se pohybuje do 1 m). I přesto, že konvekční složka přenosu tepla je proti radiační 
zanedbatelná, je ve výpočtu uvažována. Naproti tomu ve šroubovicovém kanále dochází 
vzhledem k teplotě média, rychlosti proudění (šířka a výška kanálu dosahují maximálně 
pár desítek centimetrů) k přenosu tepla výhradně konvekcí. 
 
           spaliny z dohořívací komory 
 
 
 
 
ohřátý vzduch 
 
 
 
 
 
 
 
studený vzduch 
 
 
 
     
     spaliny do kotle 
  
  Obr. 4.1 Spalinový rekuperátor      
 
 Model spalinového rekuperátoru se skládá z následujících částí : 
 
- určení výstupní teploty spalin ohřívaného média (spalovací vzduch, ochlazené 
 vyčištěné spaliny), 
- určení množství ohřívaného média v případě, že jsou známy obě výstupní teploty, 
- výpočet teplosměnné plochy a určení hlavních rozměrů. 
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4.2 Návrh hlavních rozměrů rekuperátoru 
 Výpočtový postup spalinového rekuperátoru byl vytvořen na základě vztahů 
z literatury [5] a [6].  
 Výpočet tepelného toku spalin v trubkách q1 a součinitele vzájemného osálání 
Cfg,tube je převzat z literatury [5]. 
 Tepelný tok vzduchu v plášti  q2, relativní sálavost  εn, emisivita trubky εtube, 
ekvivalentní složka přestupu tepla konvekcí α1,R, korelace Nusseltova kritéria proudění 
vzduchu pláštěm Nus2 a součinitel přestupu tepla v plášti α2 jsou převzaty z literatury 
[6]. 
 Výpočet korelace Nusseltova čísla při proudění spalin trubkami Nus1 a součinitele 
přestupu tepla v trubkách α1, je proveden podle literatury [3]. 
 Obecné vztahy pro výpočet Reynoldsova Re1,2, Prandtlova Pr1,2, Nusseltova Nus1,2 
kritéria, hydraulického průměru pláště dh2, smáčeného obvodu O2, průtočného průřezu 
mezitrubkového prostoru Aflow, rychlostí ve všech průřezech u, součinitele přestupu 
tepla k, plochy výměny tepla A, středního logaritmického spádu ∆Tln a přenosu tepla Q 
jsou použity podle [2].  
 Emisivita spalin εfg je vypočtena podle Walasovy korelace [12].  
4.2.1 Předpoklady výpočtu 
 Spalinový rekuperátor se od běžných trubkových nebo deskových výměníků liší 
především v teplotním režimu provozu a tím i v jiném mechanismu přenosu tepla a také 
ve vysokém teplotním gradientu. Zatímco v trubkovém prostoru se teplota pohybuje od 
800 do 1100 °C, ve šroubovicovém kanále dosahuje hodnot od 10 do 300 °C [9]. 
 Při návrhu hlavních rozměrů rekuperátoru bylo využito následujících 
zjednodušujících předpokladů : 
- přenos tepla v trubkovém prostoru se uskutečňuje radiací i konvekcí, 
 ve šroubovicovém kanále konvekcí, vedení tepla stěnou trubky zanedbáváme, 
- střední teplotní rozdíl je zjednodušeně stanoven za předpokladu protiproudého 
nebo souproudého toku pracovních látek, tj. jako střední teplotní logaritmický 
rozdíl, 
- přenos tepla radiací v trubkovém prostoru si zjednodušíme na sálání desky 
 na vnitřní povrch trubky – obr. 4.2, 
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- šroubovicové kanály budou umístěny těsně nad sebou (obr 4.1), tj. vzdálenost 
 stejnolehlých míst sousedních závitů bude rovna jejich rozteči, 
- neuvažujeme stoupání šroubovice (úhel obtoku centrální trubky), předpokládáme 
 však, že úhel stoupání bude malý, 
- sousední kanály se vzájemně tepelně neovlivňují, 
- při výpočtu se dopouštíme určité chyby tím, že využíváme středních teplot horkého 
 a chladného proudu, správněji bychom měli rekuperátor rozdělit do několika sekcí 
 a každou řešit samostatně, poněvadž při velkém rozdílu teplot není pokles zcela 
 lineární. 
4.2.2 Postup návrhu rekuperátoru 
 Princip výpočtu spočívá v iteračním dopočtu teploty centrální spalinové trubky tak, 
aby byly rovny tepelné toky na obou stranách teplosměnných ploch. 
 Rekuperátor může být řešen pro souproud nebo protiproud. Výpočet je pro oba 
typy uspořádání toků stejný, liší se jen v hodnotě logaritmického teplotního spádu ∆Tln 
[2] :  
2
1
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=∆  (4.1)
 Pro další stanovení termofyzikálních vlastností jsou důležité střední hodnoty teplot 
horkého t1 a chladného proudu t2 [2] : 
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Přenos tepla radiací a konvekcí ve spalinovém kanále 
 Přenos tepla radiací se děje mezi dvěma povrchy. Sálání spalin na centrální trubku 
je proto třeba převést na sálání dvou povrchů. Při řešení se vycházelo z myšlenkové 
představy znázorněné na obr 4.2. 
 Proces sálání spalin na trubku se převedl na model sálání desky o straně rovné 
průměru trubky na deskou rozdělené povrchy centrální trubky. Tepelný tok q1 je 
vyjádřen podle následujícího vzorce [5] : 
( )tubeCtubetubefg ttttCq −⋅+














−





⋅⋅= 1,1
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2 α  (4.4)
 „Dvojka“ v (4.4) znamená, že deska sálá na obě strany a má tedy dva povrchy. 
Teplota t2 se získala z (4.3). Součinitel vzájemného sálání Cfg,tube závisí na emisivitě  
obou povrchů εfg, εtube a na emisní konstantě absolutně černého tělesa C0 (jedná se 
o mantisu Stefan – Boltzmannovy konstanty) a pro dva souosé válce je definována [5]. 
Při výpočtu tepelného toku využijeme vztah pro sálání mezi dvěma nekonečně  
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dlouhými souosými válci, kde za plochu vnitřního válce dosadíme plochu desky :  
tube
fg
tubefg
tubefg
A
A
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⋅


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

−+
=
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0
,
εε
 (4.5) 
 S uvážením předpokladu v kap. 4.2.1 a obr.4.2 aplikujeme vztah pro případ sálání 
desky na povrch trubky. Při sálání mezi dvěma povrchy by měl být zaveden součinitel 
osálání desky φ na povrch trubky, který vyjadřuje podíl energie vyzářené povrchem 
desky dopadající na povrch trubky [5]. Hodnota Cfg,tube by pak byla nahrazena součinem 
(C0·φ·εn), kde εn představuje relativní sálavost, která je pro jedno těleso bez vydutých 
ploch plně obklopeno druhým vyjádřena podle následujícího vzorce [6] : 
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kde index i je těleso uzavřené a j těleso uzavírající a do rovnice (4.6) dosazujeme za A 
plochu uzavřeného tělesa. Zaměníme-li indexové složky i a j za fg a tube, vidíme 
podobnost s rovnicí (4.5). Jelikož jsou obě strany povrchu desky zcela obklopeny 
povrchem trubky, je součinitel sálání roven jedné. Toto zjednodušení je možné proto, 
že plocha desky je plně obklopena plochou centrální trubky rekuperátoru [8] : 
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 Úpravou vztahu (4.7) dostaneme : 
piεε
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 Emisivita trubky εtube je brána z [6]. Emisivita spalin εfg je závislá na parciálním 
tlaku vody a oxidu uhličitého ve spalinách. Při teplotách kolem 1000 °C se pohybuje 
kolem hodnoty 0,2 (záleží na složení spalin). Pro výpočet emisivity spalin je využita 
korelace podle Walase [12] :  
( )zmatmmatmfg LPcLPba ⋅+⋅+=ε  (4.9)
 V této korelaci vystupují veličiny a, b, c jako konstanty. Tyto konstanty se 
vypočtou z následujících vztahů [12] : 
2022569,019847,047916,40,0 zza ⋅+⋅−=  (4.10)
201528,00699,0047029,0 zzb ⋅+⋅−=  (4.11)
,001597,000726,0000803,0 2zzc ⋅+⋅−=  (4.12)
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kde vystupuje další konstanta z, která je v samotné korelaci využita také jako exponent : 
1000
460+
=
gT
z  
(4.13) 
 Teplota Tg v [K] označuje vstupní teplotu spalin.  
 Součin označený jako PatmLm je součinem parciálního tlaku H2O+CO2 dle Walase 
v [atm] a střední délky paprsku dle Hottela v [m] : 
209,0229,0288,0 XXPatm ⋅+⋅−=  (4.14)
rekm DL ⋅= 73,0  (4.15)
 Walas uvažuje 25 % přebytek vzduchu tedy X = 0,25. Drek označuje vnitřní průměr 
rekuperátoru.  
 Pro návrhový výpočet výměníku tepla je potřeba stanovit součinitel prostupu tepla 
k, který má dle [2] tvar : 
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z něj se stanoví celkový tepelný výkon Q pomocí přenosové rovnice dle [5] 
následovně : 
lnTAkQ ∆⋅⋅=  (4.17)
 Efektivní součinitel přestupu tepla α1 se skládá jak z radiační tak konvekční složky. 
Konvekční složka je vypočtena pomocí bezrozměrného Nusseltova kritéria Nus1 [5] : 
1
,1
1 λ
α tC DNus
⋅
=  (4.18)
 V tomto vztahu figurují však dvě neznámé veličiny, proto je Nusseltovo kritérium 
nahrazeno korelací Reynoldsova Re1 [3] a Prandtlova kritéria Pr [2] : 
( ) ( ) 4,018,011 PrRe023,0 ⋅⋅=Nus  (4.19)
1
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 Rychlost proudění v trubkovém prostoru ut je vyjádřena jako podíl průtoku spalin 
a průřezu trubky, ve které proudí [2] : 
( ) 3600
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 (4.22)
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 Po dosazení rovnic (4.19), (4.20), (4.21) a (4.22) do (4.18) má součinitel přestupu 
tepla α1,C při konvekci tvar [3] : 
( ) ( ) 4,018,011,1 PrRe023,0 ⋅⋅⋅
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 Radiační složka sdílení tepla média 1 je vyjádřena z rovnice [6] :  
tube
R tt
q
−
=
1
1
,1α  (4.24)
 Efektivní součinitel přestupu tepla složený z konvekce i radiace je pak dán 
součtem obou složek [6] : 
RC ,1,11 ααα +=  (4.25)
 
Přenos tepla konvekcí ve šroubovicovém kanále 
 Pro výpočet součinitele prostupu tepla je potřeba určit součinitel přestupu tepla ze 
stěny centrální trubky do ohřívaného média α2. Stejně jako při určení součinitele 
přestupu tepla α1 tak i zde vyjdeme z Nusseltova kritéria Nus2 [2] : 
2
22
2 λ
α hdNus ⋅=  (4.26)
 Jako v případě proudění spalin v spalinovém kanále i zde je použita teorie 
podobnosti mezi Nusseltovým Nus2, Reynoldsovým Re2 a Prandtlovým Pr2 kritériem. 
Pro proudění kanálem má Nusseltovo kritérium tvar [6] : 
( ) ( ) 43,028,022 PrRe021,0 ⋅⋅=Nus  (4.27)
 Prandtlovo Pr2 číslo charakterizující fyzikální vlastnosti látky je definováno [2] : 
2
22
2Pr λ
η⋅
=
pc
 (4.28)
 Další postup směřuje k nalezení hodnoty Reynoldsova kritéria Re2, které 
charakterizuje režim proudění [2] : 
2
22
2Re η
ρ⋅⋅
=
hs du
 (4.29)
 Rychlost proudícího média v mezitrubkovém prostoru us se stanoví ze vztahu [2] : 
36002 ⋅=
flow
s A
V
u , (4.30)
kde pro průtočný průřez šroubovicového kanálu Aflow dle [2] platí : 
( )
2
2 hDdA tsflow
⋅−
=  (4.31)
 Veličina h vystupující ve vztahu (4.31) vyjadřuje vzdálenost od vstupu média do 
výměníku, ve které začne proudit kolem spalinového kanálu ve tvaru šroubovice. 
27 
Geometrické charakteristiky proudění jsou patrné z obrázku 4.3 a ze zvětšeného detailu 
na obrázku 4.4 [13]. 
 
Obr. 4.3 Geometrické charakteristiky proudění spalinového rekuperátoru 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Obr. 4.4 Detail výstupního hrdla vzduchu spalinového rekuperátoru  
 
 Hydraulický průměr dh2 je vyjádřen jako poměr průtočného průřezu Aflow 
a smáčeného obvodu O2 [2] : 
2
22 44 O
A
rd flowhh ⋅=⋅= , (4.32)
kde pro smáčený obvod šroubovicového kanálu O2 platí [2]: 
hDdO ts ⋅+−= 222  (4.33)
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 Zpětným dosazením výsledků rovnic (4.28) – (4.33) do (4.26) a (4.27) dostaneme 
postupně hodnoty Reynoldsova Re2 a Prandtlova kritéria Pr2. Z nich pomocí teorie 
podobnosti určíme Nusseltovo číslo Nus2, ve kterém je pouze jedna neznámá a to 
součinitel přestupu tepla α2 [6] : 
( ) ( ) 43,028,02
2
2
2 PrRe021,0 ⋅⋅
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 Po určení α2 je potřeba vypočítat tepelný tok q2 ze stěny trubky do proudícího 
média : [6]. 
( )222 ttq tube −⋅= α  (4.35) 
 Hodnoty tepelných toků q1 a q2 ve vztazích (4.4) a (4.35) se dopočítávají iteračně. 
Jako neznámá  se v obou vztazích vyskytuje teplota povrchu trubky ttube. Tato teplota 
přímo ovlivňuje velikost radiační složky sdílení tepla média 1 v (4.24). Teplota povrchu 
trubky je iteračně dopočítávána tak, aby odchylka tepelných toků obou médií byla 
nulová. Při tomto výpočtu je použita Newtonova metoda tečen.  
 
Výpočet plochy výměny tepla   
 Pro výpočet plochy výměny tepla je třeba z přenosové rovnice tepla (4.16) znát 
koeficient prostupu tepla, který za předpokladu iteračního dopočtu rovnosti tepelných 
toků určí dosazením (4.23) a (4.25) do (4.14). 
 Po určení součinitele prostupu tepla k, plochy výměny tepla A a středního 
teplotního logaritmického spádu ∆Tln můžeme zapsat rovnici pro přenos tepla [2] : 
lnTAkQ ∆⋅⋅=  (4.36)
 Teplosměnná plocha A je pak dána úpravou přenosové rovnice [2] : 
lnTk
QA
∆⋅
=  
(4.37) 
  
 Délka rekuperátoru L se určí podle vztahu pro výpočet pláště válce [2] : 
2tD
AL
⋅
=
pi
 (4.38)
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5 VÝPOČTOVÁ METODA ŘEŠENÍ TRUBKOVÉHO 
 VÝMĚNÍKU TEPLA S TYČOVÝMI PŘEPÁŽKAMI 
5.1 Popis uspořádání výměníku 
 Koncept tyčového výměníku tepla byl uveden v roce 1970 společností Philips 
Petroleum jako prostředek snižující destruktivní, sáním vyvolané vibrace trubek 
instalovaných ve výměnících se segmentovými přepážkami. Počáteční konstrukční 
návrh tyčového výměníku používal kroužky ve tvaru elipsy natočené ve sklonu 45 ° od 
hlavní osy potrubí. Křížící se páry přepážek obsahovaly horizontální nebo vertikální 
podpěrné tyče umístěné mezi každou řadou potrubí. Tento druh výměníku vykazoval 
nižší tlakové ztráty v plášti a zvýšený tepelný výkon. Následné výzkumné snahy 
vyústily ve zjednodušený koncept konstrukčního návrhu tyčového výměníku. Rovnice 
přenosu tepla a tlakových ztrát v plášti jsou založeny na datech získaných ze 14 
testovaných sad tyčového výměníku tepla používající vodu, lehký olej a vzduch jako 
zkušební kapalinu. Rovnice vyjadřující charakter laminárního nebo turbulentního 
proudění jsou počítány jako funkce geometrických koeficientů, které mají vliv na 
proudění celým výměníkem. Tlakové ztráty jsou uvažovány jako součet podélného toku 
neopřepážkovanou částí a oblastí, ve které jsou přepážky umístěny. Od počátku 
udělování licencí v roce 1978 bylo jen do roku 1990 do provozu uvedeno přes 1 200 
výměníků [2]. Průměry trubkovnic těchto výměníků dosahovaly od 305 mm do 
3 912 mm s délkami potrubí až 22 860 mm. Tyto výměníky byly vyrobeny v 
konfiguraci zadních komor jak s U - trubkami, tak s pevnými trubkovnicemi tak i s 
plovoucí hlavou [1].  
5.2 Detaily konstrukčního provedení 
 Základem každé tyčové přepážky jsou podpěrné tyče (1) umístěné v prstenci (2). 
Součástí přepážky jsou dále příčné nosníkové pásy, které zvyšují pevnost prstence při 
toku média skrz přepážku (3) , přepážková blokovací deska (4) a podélné kluznice (5), 
které mají podobnou funkci jako vodící tyče. Všechny podpěrné tyče v rámci jedné 
přepážky jsou umístěny rovnoběžně a jsou situovány mezi řady trubek. Průměr 
podpěrné tyče je roven vůli mezi trubkami (jak ukazuje obrázek 5.3), které jsou 
umístěny na 90 ° čtvercové rozteči. Mezi trubkami a podpěrnými tyčemi není žádná 
vůle. Všechny hlavní součásti tyčové přepážky jsou znázorněny na obrázku 5.1 [1].  
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Obr. 5.1 Řez tyčovou přepážkou [1] 
   1 
   2 
         3      5 
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 Podpěrné tyče jsou navařeny svými konci na obvod přepážky. Pro vytvoření 
tyčové přepážky se používají čtyři různé konfigurace. Jak je ukázáno na obrázku 5.2, 
tyčová přepážka W zahrnuje podpěrné tyče mezi lichými horizontálními vazbami, 
zatímco tyčová přepážka X zahrnuje podpěrné tyče mezi lichými vertikálními vazbami. 
Tyčová přepážka Y a Z zahrnují podpěrné tyče mezi sudými horizontálními a 
vertikálními vazbami. Jednotlivé tyče jsou instalované v sadách po čtyřech. V přepážce 
jsou umístěny navíc kluzné tyče. Z konstrukčního hlediska tak tvoří přepážka pevnou 
konstrukci zabraňující vibracím [1]. 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Obr. 5.2 Rozložení přepážek ve výměníku 
 
 Podpěrné tyče jsou pro danou přepážku umístěny mezi střídajícími se řadami 
trubek. Průměr podpěrné tyče se rovná vůli mezi potrubím bez žádné jmenovité vůle 
mezi sousedními trubkami a podpěrnými tyčemi. Průměry podpěrných tyčí se obvykle 
pohybují v rozmezí 4,76 - 12,7 mm. Průměr tyče 6,35 mm je však nejběžnější. Jak je 
ukázáno na obrázku 5.3, je vzdálenost středových os podpěrných tyčí Pr v dané tyčové 
přepážce rovna součtu rozteče trubek Pt, vnějšího průměru trubek (Dt+st) a průměru 
podpěrné tyče Dr [1]. 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Obr. 5.3 Geometrické rozložení trubek a podpěrných tyčí v přepážce 
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 Jak ukazuje obrázek 5.4, mohou být obvody kruhových přepážek, na které se 
přivařují podpěrné tyče, vytvořeny z válcovaných tyčí (1), plechových hranolů (2) nebo 
pásoviny (3). Velikost přepážky je navržena tak, že se vnitřní průměr dbi rovná vnějšímu 
průměru trubkovnice dtv. Vnější průměr přepážky dbo se pak rovná průměru pláště ds 
mínus vůle dle standardu TEMA. Přepážky z plechu mají radiální tloušťku vyšší než 
axiální šířku, zatímco přepážky z pásoviny mají radiální tloušťky nižší než axiální šířky. 
Tvar použité kruhové přepážky závisí na průměru pláště výměníku, konfiguraci 
plovoucí hlavy a požadavcích na počet trubek [1]. 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
1   2   3 
 
Obr. 5.4 Typy přepážkové konstrukce 
 
 Pro průměry pláště tyčového výměníku nižší než 1 500 mm se doporučuje 
konfigurace přepážek z válcovaných tyčí. Pro průměry vyšší než 1 500 mm se 
doporučuje použít přepážek z plechu. Ve vyměňovaných svazcích, kde stávající počet 
trubek musí být zachován, se doporučuje použít přepážek z pásoviny. Tloušťky stěny 
přepážky společně s typem prstence v závislosti na průměru pláště jsou v tabulce 5.1 
[1]. 
Průměr pláště Typ kruhu Tloušťka přepážky 
Méně než 457 mm tyč Průměr 9,53 mm 
457 – 914 mm tyč Průměr 12,57 mm 
915 – 1 473 mm tyč Průměr 19,05 mm 
1 474 – 1 829 mm plech 19,05 x 25,4 mm 
1 830 – 2 134 mm plech 19,05 x 38,1 mm 
2 135 – 2 749 mm plech 19,05 x 50,8 mm 
2 750 – 3 048 mm plech 25,4 x 50,8 mm 
 
Tab.5.1 Rozměry a typ tyčových přepážek [1] 
 
 Jednotlivé přepážky rozmístěné od sebe v předepsané vzdálenosti a instalované ve 
správném pořadí jsou podepřeny podélnými kluznými tyčemi a tvoří celkovou kostru. 
Vzdálenost jednotlivých přepážek by se měla pohybovat v rozmezí 76,2 - 457 mm. Pro 
většinu jednofázových a dvoufázových aplikací se doporučuje vzdálenost 152 mm. 
Podélné kluzné tyče používané v celkové kostře jsou zhotoveny z hranolových tyčí 
opatřených drážkami pro upevnění v přepážce. Rozměry podélných kluzných tyčí 
přepážek jsou uvedeny v tabulce 5.2 [1].  
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Průměr pláště Počet Rozměry kruhu 
Méně než 457 mm 4 12,7 x 25,4 mm 
457 – 914 mm 4 19,05 x 31,8 mm 
915 – 1 473 mm 4 25,4 x 38,1 mm 
1 474 – 1 829 mm 6 25,4 x 38,1 mm 
1 830 – 2 134 mm 6 25,4 x 50,8 mm 
2 135 – 2 749 mm 8 31,8 x 50,8 mm 
2 750 – 3 048 mm 10 31,8 x 50,8 mm 
 
Tab. 5.2 Rozměry podélných kluzných tyčí [1] 
 
 U výměníků s průměrem pláště větším než 914 mm jsou k prstenci přepážky 
přivařeny kolmo na podpěrné tyče příčné nosníky a to z důvodu zajištění vyšší pevnosti. 
Šířka příčného nosníku je přibližně o 1,6 mm menší než průměr podpěrné tyče. 
Vzdálenost mezi příčnými nosníky závisí na průměrech obou podpěrných tyčí 
a provozních podmínkách, ale nejčastěji bývá 457 mm. 
 U těchto výměníků se neobjevují ani stagnující recirkulační zóny, které se 
nacházejí při proudění mrtvými kouty u segmentových přepážek a způsobují nižší míru 
přenosu tepla a vyšší míru zanášení. Mrtvé kouty vyskytující se u segmentových 
přepážek jsou schématicky znázorněny na obrázku 5.5 [2]. 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Obr. 5.5. Mrtvé kouty při proudění segmentovými přepážkami 
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5.3 Návrh hlavních rozměrů 
 Výpočtový postup trubkového výměníku tepla s tyčovými přepážkami je převzat z 
literatury [1]. Jedná se o vztahy průřezů přepážek Ab, pláště As, odtokové plochy Al, 
hydraulických průměrů potřebných k přenosu tepla Dh a určení tlakových ztrát Dp, 
korelace Nusseltova kritéria při proudění v plášti Nus2 a s ní spojené geometrické 
konstanty CL, CT, Cl, Ct, σ, ξ1, ξ2, součinitel přestupu tepla v plášti α2, tlakové ztráty při 
proudění přepážkami ∆Pb, tlakové ztráty neopřepážkované oblasti ∆Pl, Reynoldsovo 
kritérium při proudění přepážkami Reb, součinitel tření fs, paralelní Reynoldsovo 
kritérium tlakových ztrát Rep, konstanty potřebné k určení tlakových ztrát v plášti C1, 
C2, Kb, ψ a celkové tlakové ztráty v plášti ∆P2,     
 K určení detailních geometrických průměrů a průřezů je využita literatura [4]. Jde 
o průměr vnější trubkovnice dtv, vnější průměr přepážky dbo, vzdálenost mezi 
trubkovnicí a pláštěm Lbs.  
 Výpočet korelace Nusseltova čísla při proudění trubkami Nus1, součinitele 
přestupu tepla v trubkách α1, tlakové ztráty v trubkách ∆P1 a s ní související hodnoty 
součinitele tření ft je proveden podle literatury [3]. 
 Obecné vztahy pro výpočet Reynoldsova Re1,2, Prandtlova Pr1,2, Nusseltova Nus1,2 
kritéria, hmotové rychlosti v trubkách G1, průřezu trubek S1, rychlostí ve všech 
průřezech u, počtu přepážek nb, součinitele přestupu tepla k, plochy výměny tepla A, 
středního logaritmického spádu ∆Tln a přenosu tepla Q jsou použity podle [2].  
 Celkový počet trubek nt je určen dle [7] s výběrem průměru pláště ds dle [4]. 
5.3.1 Předpoklady a zjednodušení výpočtu 
 Při výpočtu hlavních rozměrů výměníku s tyčovými přepážkami bylo využito 
následujících předpokladů : 
-  výpočet celkové délky všech podpěrných tyčí v přepážce Lr byl zjednodušen 
virtuálním převedením kruhového průřezu pláště na čtvercový o stejné velikosti, 
následným určením počtu řad trubek PRT, počtu trubek v jedné řadě PTvJR  a 
střední délky jedné tyče  Lr1, z této délky je potom určena celková délka všech tyčí 
v přepážce,  
-  počet trubek nt byl určen ze vztahů : 
( )
t
ts
P
yDd
r
⋅−⋅
=
25,0
 (5.1)
,
2rs =  (5.2)
kde r a s vyjadřuje dvě základní konstanty, ds průměr pláště, Dt2 vnější průměr 
trubek, y minimální vzdálenost mezi uložením trubek a pláštěm (y = 8 mm dle 
[14],  viz obr. 5.6), Pt rozteč trubek, následným přiřazením hodnot r a s hodnotám 
Nr a Ns, vyšší hodnota z těchto dvou pak odpovídá podle [7] celkovému počtu 
trubek nt. 
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Obr. 5.6 Detail uložení trubek v plášti [7] 
5.3.2 Vztahy pro tepelně - hydraulický výpočet výměníku 
 Protože dochází u těchto výměníků k výhradně podélnému toku proudění, byly 
následující geometrické charakteristiky zvoleny jako klíčové z hlediska ovlivnění 
přenosu tepla. Jedná se o rozteč přepážek Pb a poměr průřezů odtokové plochy a pláště 
Al/As. Určitou podobnost lze nalézt i u rovnic pro výpočet tlakových ztrát v plášti, kde 
byl zvolen jako hlavní geometrický parametr ovlivňující proudění poměr průřezu 
přepážky a pláště Ab/As. V obou případech byl zvolen poměr délky trubek a vnějšího 
průměru přepážky L/dbo jako hlavní geometrická proměnná ovlivňující proudění na 
vstupu a výstupu. Průřezy pláště (a), přepážky (b) a odtokové plochy (c) jsou uvedeny 
na obrázku 5.6. Průřez pláště As je určen jako rozdíl průtočných průřezů pláště a všech 
trubek. Zbytkovým prostorem pak proudí médium. Odtoková plocha Al je ovlivněna 
velikostmi průměrů pláště ds, trubkovnice dtv a vnějším dbo a vnitřním dbi průměrem 
přepážky. V rovnici průřezu přepážky vystupuje kromě průřezu pláště a průměrů 
přepážky také průměr podpěrné tyče Dr a celková délka všech tyčí v jedné přepážce Lr. 
Tato délka je uvažována z důvodu ovlivnění toku přes danou přepážku [1]. Základní 
průřezové charakteristiky jsou vyjádřeny v následujících rovnicích : 
( ) ( )( )2224 ttss DndA ⋅−⋅= pi  (5.3)
( ) ( )( ) ( ) ( )( )( )2222
4 bibotvsl
ddddA −−−⋅= pi  (5.4)
( ) ( )( ) rrbibosb LDddAA ⋅−−⋅−= 224pi  (5.5)
 
 
 
 
 
 
 
y 
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Obr. 5.6 Oblasti toku výměníkem  
a) pláštěm  
b) přepážkou   
c) odtokovou plochou 
 
 Vnější průměr trubkovnice dtv byl vypočten dle [4] : 
( )
,
1000
1000 bss
tv
Ldd −⋅=  (5.6)
kde Lbs vyjadřuje vzdálenost mezi trubkovnicí a pláštěm [4] : 
1000005,012 ⋅⋅+= sbs dL  (5.7)
 Hodnota dbo vyjadřuje vnější průměr přepážkového prstence, tedy prostor mezi 
přepážkou a pláštěm, kterým protéká určitý zkratový proud. Tato hodnota je 
konstrukčně volena na základě minimální vzdálenosti mezi uložením trubek a pláštěm 
y. Pohybuje se v rozmezí 0,125 – 6 inch, tedy 3,175 – 152,4 mm [4]. Tloušťka stěny 
přepážky je brána podle velikosti průměru pláště z tabulky 5.1. Vnější průměr přepážky 
dbo je dle [4] : 
00635,0−= sbo dd  (5.8)
 Výpočty obou hodnot hydraulických průměrů jsou založeny na poměru průtočného 
průřezu a obtékaného obvodu v dané geometrické oblasti. Dh vyjadřuje hydraulický 
průměr pro mezitrubkový prostor. Slouží k určení Reynoldsova kritéria pro přenos tepla 
a je vypočteno podle následujícího vzorce [1] : 
( ) ( )
2
2
2
2
4
4
t
tt
h D
DP
D
⋅






⋅−⋅
=
pi
pi
 
(5.9)
  
 
       a b 
c 
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 Na rozdíl od předchozí hodnoty, která je určena k výpočtu přenosu tepla, 
následující hodnota slouží k určení tlakových ztrát a je určena ze vztahu [1] : 
( ) ( )( )
( )2
2
2
2
4
4
tts
tts
p Dnd
Dnd
D
⋅+⋅






⋅−⋅⋅
=
pi
pi
 
(5.10)
 Celková délka tyčí v jedné přepážce Lr je určena jako součin střední délky jedné 
tyče Lr1 a počtu řad trubek v jedné přepážce PRT. Počet řad trubek v jedné přepážce se 
vypočte ze známého průměru pláště ds a rozteče trubek Pt : 
1−=
t
s
P
d
PRT  (5.11)
 Ze známé hodnoty počtu řad trubek obsažených v jedné přepážce se stanoví počet 
trubek v jedné řadě. Ten závisí na celkovém počtu trubek nt a již v předchozí rovnici 
uvedeném počtu řad trubek PRT a je vyjádřen : 
PRT
n
PTvJR t=  (5.12)
 Další přiblížení je vidět v následující rovnici. Jde o výpočet střední délky jedné 
tyče v přepážce vypočtené podle vztahu : 
( ) tr PPTvJRL ⋅−= 11  (5.13)
 Je-li takto určena střední délka jedné tyče v přepážce a je-li znám počet řad trubek, 
lze určit celkovou délku všech tyčí v jedné přepážce Lr  : 
21
PRTLL rr ⋅=  (5.14)
 Po určení těchto geometrických parametrů a charakteristik přechází výpočet do 
oblasti stanovení všech hodnot potřebných k výpočtu přenosu tepla.  
 Součinitelé přestupu tepla pro trubkový prostor α1 i pro mezitrubkový prostor α2 
se ve většině případů určují z Nusseltova kritéria a jeho následné korelace 
s Reynoldsovým a Prandtlovým kritériem. Nusseltova čísla pro trubkový 
a mezitrubkový prostor jsou uvedena v následujících rovnicích. V obou výrazech se 
vyskytují dvě neznáme veličiny a to samotné Nusseltovo číslo a hledaný součinitel 
přestupu tepla [2] :   
1
1
1 λ
α tDNus
⋅
=  (5.15)
2
2
2 λ
α hDNus
⋅
=  (5.16)
 Obě Nusseltova čísla Nus se stanoví z kritérií, jenž jsou funkcí Reynoldsova Re 
a Prandtlova Pr. Pro trubkový prostor je doporučená korelace pro turbulentní režim toku 
podle [3] :  
( ) ( ) 33,018,011 PrRe023,0 ⋅⋅=Nus  (5.17)
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 Proudění v plášti je ovlivněno geometrií výměníku spojenou se vstupními 
a výstupními otvory, proto je Nusseltovo kritérium doplněno o další konstanty. Pro 
laminární proudění je použita geometrická funkce CL a exponent Reynoldsova čísla je 
na hodnotě 0,6 rovnice. Při přechodu do turbulentní oblasti se koeficient Reynoldse 
mění na 0,8 a geometrický koeficient CL na CT rovnice. Kritéria jsou určena podle 
následujících vztahů [1] : 
( ) ( ) γ⋅⋅⋅= 4,026,022 PrReLCNus  (5.18)
( ) ( ) γ⋅⋅⋅= 4,028,022 PrReTCNus  (5.19)
 Reynoldsovo kritérium Re1,2 charakterizuje režim proudění. Pro trubkový prostor 
Re1 je vypočteno z hodnoty hmotového průtoku, vnitřního průměru trubek Dt 
a dynamické viskozity η1. Pro proudění pláštěm je zvolen výpočet z hydraulického 
průměru Dh, hustoty ρ2, rychlosti proudění v plášti us a viskozity η2 [2] : 
1
1
1Re η
tDG ⋅
=  (5.20)
2
2
2Re η
ρ sh uD ⋅⋅
=  (5.21)
 Prandtlovo kritérium Pr1,2 charakterizuje fyzikální vlastnosti látek. Jak pro 
trubkový tak i pro mezitrubkový prostor je vypočteno z měrné tepelné kapacity cp1,2, 
dynamické viskozity η1,2 a tepelné vodivosti λ1,2 [2] : 
1
11
1Pr λ
η⋅
=
pc
 (5.22)
2
22
2Pr λ
η⋅
=
pc
 (5.23)
 V rovnici (5.20) vyskytující se hodnota G1 určující hmotový průtok média pro 
trubkový prostor je vypočtena z hmotnostního průtoku m1 a průřezu trubek S1 podle[2] : 
1
1
1 S
mG =  (5.24)
 Rychlost proudění média v plášti us je vypočtena ze vztahu dle [2] :  
2
2
ρ⋅
=
s
s A
m
u , (5.25)
kde m2 vyjadřuje hmotnostní průtok, As průřez pláště a ρ2 hustotu pracovní látky 2. 
 Průřez trubkového prostoru S1 je vyjádřen jako plocha všech trubek z [2] :   
( )21 4 tt DnS ⋅⋅=
pi
 (5.26)
 Dalším členem zbývajícím v rovnici Nusseltova kritéria pro mezitrubkový 
prostor je γ vyjadřující poměr viskozit η2 a ηw. Hodnota ηw vyjadřuje střední viskozitu 
stěny trubky při teplotě tw dle [1].  
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 Tato teplota je uvažována jako průměrná hodnota obou středních teplot t1 a t2. 
Viskozitní poměr je určen podle následujícího vztahu : 
wη
ηγ 2=  (5.27)
 Jako poslední zbývá určit konstanty CL a CT. Jsou to geometrické konstanty mající 
vliv na režim proudění. Každá z obou konstant se skládá z dalších třech konstant 
určených podle [1]: 
llslL CCC ξ⋅⋅=  (5.28)
ttstT CCC ξ⋅⋅=  (5.29)
 Hodnoty Cl a Ct jsou geometrické funkce vyjadřující vliv laminárního respektive 
turbulentního proudění. Jsou vyjádřeny jako exponenciální funkce v závislosti na 
rozteči přepážek  [1] : 
( ) ( )blll PCCC ⋅−⋅−+= ∞ 00615,0expC 00l  (5.30)
σ⋅−= 172,0182,00lC  (5.31)
σ⋅−=−
∞
0533,0120,0llo CC  (5.32)
( ) ( )bttott PCCCC ⋅−⋅−+= ∞ 00496,0exp0  (5.33)
σ⋅−= 0417,0042,00tC  (5.34)
σ⋅−=−
∞
0117,0023,0llo CC  (5.35)
 Ve všech rovnicích (5.31), (5.32), (5.33) a (5.35) vyskytující se proměnná 
σ vyjadřuje vliv poměru průřezů odtokové plochy Al a pláště As. Používá se pro 
korelující parametry jak laminárního, tak turbulentního toku a je vypočtena podle 
vztahu [1] : 
( )( ) 5,01,0/ += sl AAσ  (5.36)
 Dalšími konstantami v rovnicích (5.28) a (5.29) jsou ξl a ξt. Tyto veličiny vyjadřují 
vliv délky trubek na délku celého výměníku [1] : 
( )( )21/01705,0exp2697,096,0 −⋅−⋅+= bobl dPξ  (5.37)
( )( )21/01614,0exp2437,096,0 −⋅−⋅+= bobt dPξ  (5.38)
 Poslední konstanty, které zbývá určit jsou hodnoty Csl a Cst. Vyjadřují vliv povrchu 
trubek na proudění média. Pro nízkožebrované povrchy trubek uvažované ve výpočtu je 
jejich hodnota rovna jedné [1].  
 Součinitelé přestupu tepla pro trubkový prostor α1  a mezitrubkový prostor 
α2 pak budou mít následující tvar : 
( ) ( ) 33,018,0111 PrRe023,0 ⋅⋅





⋅=
tD
λ
α  (5.39)
( ) ( ) γλα ⋅⋅⋅





⋅=
4,0
2
6,0
2
2
2 PrRe
h
L D
C  (5.40)
( ) ( ) γλα ⋅⋅⋅





⋅=
4,0
2
8,0
2
2
2 PrRe
h
T D
C  (5.41)
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 Po výpočtu součinitelů přestupu tepla je potřeba vyjádřit celkový součinitel 
prostupu tepla k, který je ovlivněn součiniteli zanášení Rz1,2 [2] : 
2
2
1
1
11
1
zz RR
k
+++
=
αα
 (5.42)
 Do rovnice přenosu tepla zbývá určit dvě veličiny. Tou první je celková plocha 
výměny tepla. Ta je ovlivněna počtem všech trubek nt, velikostí jejich obvodu 
(Dt+2·st)π a celkovou délkou výměníku L [2]: 
( ) LsDnA ttt ⋅⋅⋅+⋅= pi2  (5.43)
Tou druhou je střední teplotní logaritmický spád ∆Tln. Ten je dán rozdílem krajních 
teplotních rozdílů ∆t1 a ∆t2 [2] : 
2
1
21
ln
ln
t
t
tt
T
∆
∆
∆−∆
=∆  (5.44)
21121 ttt −=∆  (5.45)
22112 ttt −=∆  (5.46)
 Rovnice přenosu tepla je za předpokladu protiproudého uspořádání dána součinem 
součinitele prostupu tepla k, plochy výměny tepla A a středního teplotního 
logaritmického spádu ∆Tln [2] : 
lnTAkQ ∆⋅⋅=  (5.47)
 Posledním parametrem chybějícím v základní geometrické konfiguraci je počet 
přepážek nb. Ten je vypočten z délky výměníku, uvažované rozteče přepážek Pb 
a tloušťky stěny přepážky sb, jejíž velikosti jsou uvažovány podle tabulky 5.1 [1] dle 
následujícího vztahu [2]  : 
bb
b
sP
L
n
+
=  (5.48)
 Výpočet tlakových ztrát v trubkovém prostoru ∆P1 je proveden podle Kernovy 
metody. Složka trubkového prostoru je vyjádřena jako funkce součinitele tření 
ft, poměru délky L a průměru trubek Dt, hustoty ρ1, rychlosti proudění média ut a počtu 
chodů výměníku nch [3] : 
cht
t
t nuD
LfP ⋅⋅⋅





⋅⋅=∆ 211 2 ρ  (5.49)
 Součinitel tření ft je vypočten na základě Reynoldsova kritéria pro proudění 
trubkovým prostorem Re1 : 
( ) 2,01Re046,0 −⋅=tf  (5.50)
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 Rychlost proudění média v trubkovém prostoru ut je vyjádřena v následujícím 
vztahu jako poměr průtoku média m1 a průřezu S1, při současném zohlednění hustoty 
pracovní látky 1 ρ1 [2] : 
11
1
ρ⋅
=
S
m
ut  (5.51)
 Výpočet tlakových ztrát v plášti je rozdělen do dvou složek. První složkou je 
podélný tok látky neopřepážkovaným prostorem ∆Pl. Druhou složkou je tok látky přes 
přepážky ∆Pb [1] : 
bl PPP ∆+∆=∆ 2  (5.52)
 Složka podélného toku neopřepážkovaným prostorem je vyjádřena jako funkce 
faktoru tření hladkého potrubí nebo s malými závity fs a rychlosti proudění látky v plášti 
us. Tlakové ztráty pro tok látky přes přepážky jsou vyjádřeny jako funkce koeficientu 
přepážkového toku Kb, rychlosti proudění přes přepážky ub a celkového počtu přepážek 
nb. Obě složky jsou vyjádřeny podle vztahů [1] : 
p
ss
l D
uLf
P
2
22 ⋅⋅⋅⋅
=∆ ρ  (5.53)
2
2
2 b
bbb
u
nKP
⋅
⋅⋅=∆ ρ  (5.54)
 Koeficient toku přes přepážky Kb je vyjádřen jako funkce Reynoldsova čísla pro 
tok přes přepážky Reb, geometrických funkcí C1 a C2 a parametru poměru 
délky a průměru přepážky Ψ  [1] : 
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
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1  (5.55)
2
2Re
η
ρ⋅⋅
=
pb
b
Du
 (5.56)
 Geometrické funkce C1 a C2 jsou vyjádřeny jako exponenciální funkce průřezu 
přepážky a průřezu pláště Ab/As [1] : 
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 Exponenciální funkce Ψ  je vyjádřena jako poměr délky trubek  a průměru 
přepážky vztahem [1] : 
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41 
 Součinitel tření pro tyčové výměníky s nízkožebrovanými trubkami fs je vyjádřen 
jako funkce paralelního Reynoldsova čísla Rep pro turbulentní tok.: 
22,0Re
1086,0
p
sf =  (5.60)
 Reynoldsovo číslo Rep používané v těchto rovnicích pro fs se zakládá na hydraulickém 
průměru Dp a rychlosti proudění v plášti us [1] : 
2
2Re
η
ρ⋅⋅
=
ps
p
Du
 (5.61)
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6 VÝPOČTOVÁ METODA ŘEŠENÍ TRUBKOVÉHO 
 VÝMĚNÍKU TEPLA S DISKOVÝMI PŘEPÁŽKAMI 
6.1 Popis uspořádání výměníku 
 Tento druh výměníku využívá přepážek k zlepšení proudění a tím k vyšší účinnosti 
celého zařízení. Diskové přepážky patří do skupiny deskových příčných přepážek. 
Rozložení přepážek ve výměníku a proudění přes ně ukazuje obrázek 6.1 [11]. V řezu 
na obrázku 6.2 [8] jsou části přepážek a to prstenec (a) a disk (b). Vždy je umístěn za 
sebou jeden prstenec a za ním jeden disk atd. Jak prstenec tak disk mají uvnitř 
vytvořené otvory pro trubky. Díky těmto otvorům mohou být umístěny ve výměníku 
v pravidelných vzdálenostech a zároveň je podepřou. Důsledkem podepření nedochází 
k vibracím a současně dochází k zvýšení turbulence toku. Aby mohlo dojít k proudění 
přes přepážky, jsou tyto otvory pro trubky zvětšené. Pracovní látka protéká nejen kolem 
přepážek ale i skrz ně. Výsledkem takového proudění jsou vyšší koeficienty přestupu 
tepla než u přepážek s čistě podélným tokem [10] . 
 
   
 
    
 
 
 
 
 
 
 
 
Obr. 6.1 Proudění pracovní látky přes přepážky 
  
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
                a             b 
 
Obr. 6.2 Řez diskovou přepážkou : 
 a) prstenec 
 b) disk 
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6.2 Vztahy pro tepelně - hydraulický výpočet výměníku 
 Výpočtový postup trubkového výměníku tepla s diskovými přepážkami je převzat 
z literatury [8]. Hodnoty celkového hmotového průtoku v plášti Gm, v přepážkách Gb, 
a v jádře Gc, průřezů přepážek Sb a neopřepážkovaného prostoru  Sc, střední velikosti 
přepážek ω, průměrů disku Ddi, prstence Ddo, korelace Nusseltových kritérií v trubkách 
Nus1 a v plášti Nus2, součinitelů přestupu tepla v trubkách α1 a v plášti α2, geometrické 
konstanty κ, Reynoldsových čísel v trubkách Re1 a v plášti Re2, tlakových ztrát 
v přepážkách ∆Pb a v neopřepážkované části ∆Pc, efektivního počtu řad trubek Ne, 
součinitele tření fc a celkových tlakových ztrát v plášti ∆P2 jsou vypočteny dle uvedené 
literatury. 
  Výpočet tlakové ztráty v trubkách ∆P1 a s ní související hodnoty součinitele tření ft 
je proveden podle literatury [3]. 
 Obecné vztahy pro výpočet Prandtlova Pr1,2 a Nusseltova Nus1,2 kritéria, hmotové 
rychlosti v trubkách G1, průřezu trubek S1, rychlostí ve všech průřezech u, počtu 
přepážek nb, součinitele prostupu tepla k, plochy výměny tepla A, středního 
logaritmického spádu ∆Tln a přenosu tepla Q jsou použity dle [2].  
   
6.2.1 Předpoklady výpočtu 
 Při výpočtu hlavních rozměrů výměníku s diskovými přepážkami bylo využito 
následujících zjednodušujících předpokladů : 
-  průměr prstence Ddo je vypočten z kombinace následujících podmínek 
doporučených v [8] : 
( ) (355,0 ≤⋅= bcm GGG  )smkg ./ 2  (6.1)
( )dosdodi DdDD −⋅+≥ 25,0 , (6.2)
kde je použita limitní hodnota hmotového průtoku v mezitrubkovém prostoru 
35 kg/m2.s pro zabránění nepřípustných vibrací,  
-  počet efektivně využitých trubek nw je vypočten na základě zjednodušení 
převedením velikosti kruhového průřezu disku Sdisk na čtvercový o straně (x·Pt) 
a tedy o stejném obsahu, 
- efektivní počet řad trubek Ne je při výpočtu tlakových ztrát v plášti zjednodušeně 
 vypočten jako poměr průměru pláště ds a rozteče trubek Pt. 
6.2.2 Postup návrhu výměníku 
 Po provedení tepelné bilance obdržíme ze známých vstupních teplot t11 a t21 
a jedné výstupní t22 zbývající neznámou výstupní teplotu ochlazující se pracovní látky 
t12. Z těchto teplot určíme krajní teplotní rozdíly, potřebné k výpočtu středního 
logaritmického spádu ∆Tln, kterou dále použijeme v rovnici přenosu tepla [2] :   
21121 ttt −=∆  (6.3)
22112 ttt −=∆  (6.4)
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1
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ln
ln
t
t
tt
T
∆
∆
∆−∆
=∆  (6.5)
 Po prvotní volbě parametrů průměru pláště ds, počtu trubek nt a délky L z dané 
posloupnosti, vypočteme v iteračním cyklu další důležité hodnoty a to průměry prstence 
Ddo a disku Ddi. Tento výpočet je proveden kombinací několika rovnic. Vyjdeme 
z rovnice celkového hmotového toku mezitrubkovým prostorem Gm. Podle [8] nesmí 
tato hodnota být vyšší než 35 kg/m2.s a to z toho důvodu, aby nedošlo k překročení 
přípustných vibrací. Celkový hmotový tok je vypočten dle vztahu : 
35)( 5,0 ≤⋅= cbm GGG  (6.6)
 Veličiny vystupující v rovnici (6.6) odpovídají hmotovým tokům přepážkami 
Gb a neopřepážkovaným prostorem Gc. Velikosti obou proměnných jsou závislé na 
hmotnostním průtoku pláštěm m2 a daném průřezu. Při toku pracovní látky pláštěm jde 
tedy o průřez přepážek Sb a o průřez neopřepážkovaný Sc, tedy ten kterým proudí hlavní 
tok. Všechny tyto hodnoty jsou dány následujícími vztahy [8] : 
b
b S
mG 2=  (6.7)
( ) ( )( ) ( )( )wtdisb nDDdS ⋅⋅−−⋅= 2222 44 pipi  (6.8)
c
c S
mG 2=  (6.9)
( ) tbttc PPDPS /2 ⋅⋅−= ω  (6.10)
 Průřez přepážek v rovnici (6.8) je vypočten jako rozdíl průřezů pláště ds a disku 
Ddi a  celkový průřez počtu efektivně využitých  trubek při proudění oběma druhy 
přepážek nw. Zbývající prostor pláště, který není vyplněn žádnými přepážkami 
a trubkami Sc závisí na rozteči trubek Pt, vnějším průměru trubek Dt2, rozteči přepážek 
Pb a na střední velikosti přepážky ω. Tato hodnota je brána jako průměrná velikost obou 
přepážek prstence a disku podle rovnice [8] : 
2
dido DD +
=ω  (6.11)
 Kombinací rovnic (6.6) - (6.11) je následující rovnice : 
( ) ( ) ( )( ) ( )( ) ,442
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(6.12)
 kde neznámými parametry jsou počet efektivně využitých trubek nw, průměr disku 
Ddi a prstence Ddo. 
 Počet efektivně využitých trubek při proudění nw je dán rozdílem celkového počtu 
trubek nt a počtu trubek v disku ntd : 
tdtw nnn −=  (6.13)
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 Počet trubek v disku je určen z průřezu disku Sdisk a následného zjednodušení, které 
převede kruhový průřez disku na čtvercový o straně (x · Pt) a o stejné velikosti.  
 Při rovnosti těchto dvou obsahů je vypočtena velikost strany čtverce x : 
2
4 didisk
DS ⋅= pi  (6.14)
22
tdisk PxS ⋅=  (6.15)
2
t
disk
P
S
x =  (6.16)
 Následně je vypočten celkový počet trubek v disku ntd pomocí rovnice : 
2xntd =  (6.17)
 Ve všech rovnicích, kde se vyskytuje průměr disku Ddi je zavedena další 
zjednodušující podmínka dle [8] : 
( )dosdodi DdDD −⋅+= 25,0   (6.18)
 Zpětným dosazením této rovnice do (6.10) v ní zůstane pouze jediná neznámá, 
kterou je průměr prstence Ddo. Pomocí této hodnoty jsou vypočteny všechny zmíněné 
neznámé parametry. Následně výpočtový postup přejde k určení dalších procesních 
parametrů potřebných v rovnici přenosu tepla [8]. 
 Součinitele přestupu tepla vypočteme z Nusseltova kritéria. Jak pro trubkový 
prostor α1,  
1
1
1 λ
α tDNus
⋅
=   (6.19)
tak pro mezitrubkový prostor α2 jsou vztahy převzaty z [2] :  
2
22
2 λ
α tDNus
⋅
=   (6.20)
 Obě hodnoty Nusseltova kritéria se stanoví z kriteriálních rovnic, jenž jsou 
funkcemi Reynoldsova a Prandltova kritéria [8] : 
( ) ( ) 4,018,011 PrRe022,0 ⋅⋅=Nus  (6.21)
( ) ( ) 33,026,022 PrRe23,0 ⋅⋅=Nus  (6.22)
 Reynoldsovo kritérium Re1, které charakterizuje režim proudění, je vypočteno pro 
trubkový prostor podle následujícího vztahu [8] : 
1
1
1Re η
GDt ⋅
=  (6.23)
 V mezitrubkovém prostoru se postupuje podobným způsobem, pouze zaměníme 
vlastnosti pracovních látek a geometrické charakteristiky [8] :  
2
2
2Re η
mt GD ⋅
=  (6.24)
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 Hmotový průtok G1 v rovnici (6.23) je vypočten jako podíl hmotnostního průtoku 
m1 a průřezu trubek S1 podle [2] : 
1
1
1 S
mG =  (6.25)
( )21 4 tt DnS ⋅⋅=
pi
 (6.26)
 Prandtlovo číslo Pr, které charakterizuje fyzikální vlastnosti látek, je určeno pro 
pracovní látku 1 v trubkovém prostoru  a pro 2 v mezitrubkovém prostoru, je vypočteno 
dle vztahů [2] : 
1
11
1Pr λ
η⋅
=
pc
  (6.27)
2
22
2Pr λ
η⋅
=
pc
 (6.28)
 Po zpětném dosazení rovnic (6.21) - (6.28) do (6.19) a (6.20) je součinitel přestupu 
tepla pro trubkový prostor α1 a mezitrubkový prostor α2 vyjádřen dle [8] následovně : 
( ) ( ) κλα ⋅
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(6.29)
( ) ( ) ( ) 33,026,026,01
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2 PrRe
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t
D
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λα  (6.30)
 Poslední dvě proměnné v rovnici (6.29) představují korekční koeficienty. Teplotní 
koeficient je vyjádřen podílem střední teploty pracovní látky 1 t1 a střední teploty stěny 
trubky tw. Teplota tw je dána následující rovnicí [2] : 
2
21 tttw
+
=   (6.31)
 Druhý koeficient korekce představuje vliv vstupu pracovní látky do trubkového 
prostoru [8] : 


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
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
⋅+=
L
Dt3,21κ  (6.32)
 Ekvivalentní průměr De vyjadřuje hydraulický průměr pro mezitrubkový prostor. 
Je vypočten na základě poměru průtočného průřezu a obtékaného obvodu pro oblast 
pláště [8] : 
( ) ( )
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 Po určení součinitelů přestupu tepla pro trubkový prostor α1 a mezitrubkový 
prostor α2 má součinitel prostupu tepla tvar dle [2] : 
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 Po středním logaritmickém teplotním spádu ∆Tln a součiniteli prostupu tepla 
k zbývá určit poslední veličina do rovnice přenosu tepla a to plocha výměny tepla A 
podle vztahu dle [2] : 
LDnA tt ⋅⋅⋅= 2pi  (6.35)
 Rovnice přenosu tepla je pak dána vztahem dle [2] : 
lnTAkQ ∆⋅⋅=  (6.36)
 Posledním parametrem chybějícím v základní geometrické konfiguraci je počet 
přepážek nb. Ten je vypočten z délky výměníku, uvažované rozteče přepážek Pb 
a tloušťky stěny přepážky sb, jejíž velikost je uvažována 10 mm, ze vztahu dle [2] : 
bb
b
sP
L
n
+
=  (6.37)
 Výpočet tlakových ztrát v trubkovém prostoru ∆P1 je proveden podle [3]. Složka 
trubkového prostoru je vyjádřena jako funkce součinitele tření ft, poměru délky L 
a průměru trubek Dt, hustoty ρ1, rychlosti proudění média ut, počtu chodů výměníku nch 
a je dána rovnicí : 
cht
t
t nuD
LfP ⋅⋅⋅


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

⋅⋅=∆ 211 2 ρ  (6.38)
 Součinitel tření ft je vypočten na základě Reynoldsova kritéria pro proudění 
trubkovým prostorem : 
( ) 2,01Re046,0 −⋅=tf   (6.39)
 Rychlost proudění média v trubkovém prostoru ut je vyjádřena jako poměr průtoku 
média m1 a průřezu S1, při současném zohlednění hustoty ρ1 [2] : 
11
1
ρ⋅
=
S
m
ut   (6.40)
 Tlakové ztráty v plášti ∆P2 jsou rozděleny do dvou složek. První složkou je 
neopřepážkovaná oblast ∆Pc, druhou pak oblast přepážek ∆Pb [8] : 
( )bc PPP ∆+∆⋅=∆ 1,12  (6.41)
 Hodnota 1,1 znamená navýšení tlakových ztrát o 10 % a to z důvodu vlivu 
místních odporů. Celkové tlakové ztráty jsou totiž vyšší z důvodu vstupních a 
výstupních hrdel do zařízení. 
 Složka tlakových ztrát pro neopřepážkovanou oblast je vyjádřena jako funkce 
efektivního počtu řad trubek Ne, hmotového toku Gc, součinitele tření fc, hustoty 
pracovní látky protékající svazkem trubek ρ2, gravitačním zrychlením g a poměrem 
viskozit η2/ ηw. Hodnota ηw představuje viskozitu při střední teplotě trubky tw, která je 
dána rovnicí (6.31). Pro neopřepážkovanou část je tlaková ztráta vyjádřena vztahem dle 
[8] : 
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 Součinitel tření fc je vyjádřen v závislosti na rozteči trubek Pt, vnějším průměru 
trubek Dt2, hmotovém toku Gc a viskozitě dané pracovní látky η2 : 
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(6.43)
 Efektivní počet řad trubek Ne je závislý na průměru pláště ds a rozteči trubek Pt : 
1−=
t
s
e P
d
N  (6.44)
 Tlakové ztráty pro tok pracovní látky přepážkou ∆Pb závisí na počtu přepážek nb, 
hmotovém toku přepážkou Pb, hustotě pracovní látky v dané oblasti ρ2 a gravitačním 
zrychlení g : 
( )
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7 MATEMATICKÉ MODELY A JEJICH SOFTWAROVÁ 
 REALIZACE 
7.1 Použitý software 
 K výpočtům v této diplomové práci byl využit software Maple. Je to integrovaný 
matematický systém, který umí provádět analytické výpočty se vzorci, ale stejně dobře 
zvládne i numerický výpočet, grafické zobrazení výsledků, a umožňuje uživateli 
souběžně dokumentovat svou práci. V Maple je k dispozici mnoho příkazů a funkcí v 
tzv. jádru a ve více než sedmdesáti tématicky specializovaných sadách. Maple má také 
vlastní pokročilý programovací jazyk, v němž se dají psát i velmi rozsáhlé aplikace. 
Existuje celá řada formátů, v nichž lze výsledky ukládat, od nejběžnějšího formátu 
mapleovského pracovního listu (Maple worksheet format), přes formát RTF, jehož 
volba vygeneruje soubor dále zpracovatelný nějakým textovým procesorem, např. MS 
Wordem, až po formát HTML [15]. 
7.1.1 Organizace systému 
 Maple je rozčleněn do dvou sekcí a to na jádro a knihovnu :  
 Jádro obsahuje základní příkazy pro mapleovský jazyk, příkazy pro numerické 
výpočty a příkazy pro zobrazování výsledků a provádění dalších vstupních a výstupních 
operací. Jádro se sestává z vysoce optimalizovaného kódu jazyka C a představuje 
zhruba jen 10 % velikosti celého systému. Záměrně malá velikost jádra umožňuje 
pracovat se systémem rychle a efektivně.  
 Knihovna obsahuje zbývajících 90 % mapleovských matematických dovedností 
a je již naprogramována v jazyku Maple. Knihovna je rozdělena do dvou částí: první 
tvoří hlavní knihovna a druhou tzv. sady.  
 Hlavní knihovna obsahuje nejčastěji používané mapleovské příkazy (procedury, 
funkce), samozřejmě odlišné od těch, které jsou v jádře. Tyto příkazy se zavedou do 
paměti na základě jejich požadavku, takže na jejich zavedení nemusíte vykonávat 
nějakou explicitní akci. Jazyk Maple produkuje velmi úsporné rutiny, které jsou 
načítány bez pozorovatelného zdržení, takže si zřejmě ani nepovšimnete, které příkazy 
jsou obsaženy v jádře a které jsou zaváděny z hlavní knihovny.  
 Sady obsahují zbývající příkazy mapleovské knihovny. V každé sadě jsou příkazy 
tématicky sdružené; např. sada LinearAlgebra obsahuje příkazy pro práci s maticemi 
a vektory [15]. 
7.1.2 Použité procedury 
 Na začátku výpočtu je vytvořen interpolací kubický spline, pomocí kterého je 
určena střední hodnota měrné tepelné kapacity média 1 (zadaného oběma teplotami). 
Z rovnice tepelné bilance média 1 je vypočten odhadovaný přenesený tepelný výkon. 
Iteračním výpočtem z odhadnuté  výstupní teploty média 2 je určena výstupní teplota 
média 2 a také střední hodnota měrné tepelné kapacity. Tím jsou známy všechny 
výstupní a vstupní teploty, ze kterých je vypočten střední teplotní logaritmický spád a 
střední hodnoty  termofyzikálních vlastností obou pracovních látek. Následuje výpočet 
geometrie samotného výměníku společně s hydraulickým výpočtem. 
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Pro výpočet neznámé střední hodnoty měrné tepelné kapacity a výstupní teploty média 
2 je použita iterační procedura while-do, založená na výpočtu přeneseného tepelného 
výkonu média 1 za předpokladu, že rozdíl přenesených tepelných výkonů je menší než 
0,1 W. Další použité rovnice při výpočtu procesních parametrů a geometrie spalinového 
rekuperátoru již mají lineární charakter. Jiný postup je zvolen při určení geometrie a 
procesních parametrů u obou přepážkových výměníků. Po výpočtu výstupní teploty 
pracovní látky 2, je pomocí iteračního cyklu hledána vhodná konfigurace z hlediska 
tepelného výkonu a tlakových ztrát na základě výběru parametrů průměru pláště ds, 
počtu trubek nt a celkové délky L z příslušné geometrické řady.  
 Při kontrolních výpočtech jsou známy obě vstupní teploty obou pracovních látek. 
Výstupní teploty jsou odhadnuty a je vytvořena tepelná bilance obou pracovních látek. 
V iteračním cyklu pak dojde k vyrovnání obou těchto bilancí pro obě pracovní látky na 
základě změny výstupních teplot t12 a t22. Pro nové výstupní teploty je pak spočten 
tepelný výkon, procesní a geometrické parametry zařízení.  
 Při výpočtu střední teploty trubky ttube v kapitole 3.2.2 je použita metoda tečen. Je 
to  iterační metoda užívaná v numerické matematice k řešení soustav nelineárních 
rovnic. Metodou tečen je označována, protože řešení rovnice f(x) = 0 je hledáno ve 
směru tečny funkce f(x). 
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7.2 Návrhové výpočty  
7.2.1 Vstupní data 
 Návrhový model přepážkových výměníků je koncipován takovým způsobem, že 
neznámou hodnotou je výstupní teplota ochlazovaného média. Z konstrukčních 
parametrů známe rozteč přepážek, průměr trubek a jejich rozteč. Z provozních pak 
hmotové průtoky obou médií. Na základě tepelné bilance ohřívaného média se tato 
teplota dopočte. Vhodné řešení z hlediska tepelného výkonu a tlakových ztrát je 
dosaženo správným výběrem průměru pláště, počtu trubek a celkové délky. Přes 
všechny uvedené rovnice je spočten tepelný výkon pomocí rovnice přenosu tepla, který 
je následně porovnán s tepelným výkonem spočteným z bilanční rovnice ohřívaného 
média. Výsledkem je pak vhodný výběr parametrů průměru pláště, počtu trubek a délky 
trubek z dané geometrické řady. Podobně je navržen také spalinový rekuperátor, jen 
s tím rozdílem, že všechny průměry rekuperátoru jsou známé (trubek a pláště) 
a navrhujeme jen délku. Spalinový rekuperátor neobsahuje žádné přepážky. Celkový 
počet trubek uvnitř zařízení je tedy roven jedné. Termofyzikální vlastnosti látek (měrná 
tepelná kapacita, střední měrná tepelná kapacita, tepelná vodivost, dynamická viskozita, 
hustota) jsou tabelovány v závislosti na teplotě a tlaku. Pomocí kubického splinu je 
vytvořena hodnota odpovídající dané střední teplotě. Přehled vstupních dat je uveden 
v tabulce 7.1. 
  
Symbol Název Jednotka 
m1 Průtočné množství pracovní látky 1 [kg/s] 
m2 Průtočné množství pracovní látky 2 [kg/s] 
tc1 Vstupní teplota ohřívaného média [°C] 
tc2 Výstupní teplota ohřívaného média [°C] 
th1 Vstupní teplota ochlazovaného média [°C] 
p1 Tlak pracovní látky 1 [kPa] 
p2 Tlak pracovní látky 2 [kPa] 
Dt Průměr trubek [m] 
Pt Rozteč trubek [m] 
Pb Rozteč přepážek [m] 
 
Tab. 7.1 Vstupní data návrhového výpočtu 
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7.2.2 Algoritmus návrhového výpočtu 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
*
 V případě spalinového rekuperátoru jsou tyto kroky vynechány 
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7.2.3 Výsledky návrhového výpočtu 
 Výsledky návrhového výpočtu můžeme rozdělit do tří hlavních skupin : 
 
- konstrukční parametry 
- provozní parametry 
- výsledné hodnoty 
 
  Do první skupiny konstrukčních parametrů se řadí délka trubek, počet trubek, 
průměr pláště, vnější průměr trubek, tloušťka stěny trubek, rozteč trubek, rozteč 
přepážek, výška přepážky, tloušťka přepážky atd. Do druhé skupiny patří hmotnostní 
průtočné množství pracovní látky, teplota pracovní látky na vstupu a výstupu, střední 
teplota proudu, součinitel zanášení a tlak pracovní látky. Mezi vypočtené hodnoty patří 
Reynoldsovo číslo, Prandtlovo číslo, rychlost proudění pracovní látky, součinitel 
přestupu tepla, plocha výměny tepla, střední teplotní logaritmický spád, součinitel 
prostupu tepla, tepelný výkon a tlakové ztráty. Všechny tyto výstupní veličiny patří 
mezi ty základní. Do každé kategorie lze zařadit ještě i další parametry. Součástí 
výstupních hodnot jsou i termofyzikální vlastnosti. Hlavní výstupní parametry jsou 
uvedeny v tabulce 7.2. 
 
Symbol Název Jednotka 
L Délka výměníku [m] 
nt Počet trubek [-] 
ds* Průměr pláště [m] 
Dt2 Vnější průměr trubek [m] 
st Tloušťka stěny trubek [m] 
Pt Rozteč trubek [m] 
Pb Rozteč přepážek [m] 
H Výška přepážek [m] 
sb Tloušťka stěny přepážek [m] 
m Hmotnostní průtočné množství pracovní látky [kg/s] 
t11/ t21 Teplota pracovní látky na vstupu [°C] 
t12/ t22 Teplota pracovní látky na výstupu [°C] 
t1/ t2 Střední teplota proudu [°C] 
Rz Součinitel zanášení [m2.K/W] 
p Tlak pracovní látky [kPa] 
Re Reynoldsovo číslo [-] 
Pr Prandtlovo číslo [-] 
u Rychlost proudění pracovní látky [m/s] 
α Součinitel přestupu tepla [W/m2.K] 
A Plocha výměny tepla [m2] 
∆Tln Střední teplotní logaritmický spád [°C] 
k Součinitel prostupu tepla [W/m2.K] 
Q Tepelný výkon [W] 
∆P Tlakové ztráty [kPa] 
 
 *
 V případě rekuperátoru vstupní hodnota 
 
Tab. 7.2 Výstupní data návrhového výpočtu 
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7.3 Kontrolní výpočty 
7.3.1  Vstupní data 
 Kontrolní výpočet je založen na geometrii výměníku a vstupních teplotách obou 
pracovních látek. Všechny tyto parametry známe. Odhadem výstupních teplot a 
součinitelů přestupu tepla pak získáme všechny provozní parametry související s 
přenosem tepla. Iterační cyklus najde vhodnou konfiguraci výstupních teplot obou 
pracovních látek tak, aby došlo k přenesení potřebného tepelného výkonu. 
Kontrolujeme, zda je zařízení schopné přenést určitý tepelný výkon. Termofyzikální 
vlastnosti látek (měrná tepelná kapacita, střední měrná tepelná kapacita, tepelná 
vodivost, dynamická viskozita, hustota) jsou tabelovány v závislosti na teplotě a tlaku. 
Pomocí interpolace kubickým splinem je vytvořena hodnota odpovídající dané střední 
teplotě. Přehled základních vstupních dat je uveden v tabulce 7.3. 
 
Symbol Název Jednotka 
m1 Průtočné množství pracovní látky 1 [kg/s] 
m2 Průtočné množství pracovní látky 2 [kg/s] 
tc1 Vstupní teplota ohřívaného média [°C] 
th1 Vstupní teplota ochlazovaného média [°C] 
p1 Tlak pracovní látky 1 [kPa] 
p2 Tlak pracovní látky 2 [kPa] 
ds Průměr pláště [m] 
Dt Průměr trubek [m] 
Pt Rozteč trubek [m] 
Pb Rozteč přepážek [m] 
L Délka výměníku [m] 
nt Počet trubek [-] 
A Plocha výměny tepla [m2] 
 
Tab. 7.3 Vstupní data kontrolního výpočtu 
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7.3.2 Algoritmus kontrolního výpočtu 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
*
 V případě spalinového rekuperátoru jsou tyto kroky vynechány 
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7.3.3 Výsledky kontrolního výpočtu 
 Protože všechny konstrukční parametry jsou zde vstupními hodnotami, omezuje 
se výsledek kontrolního výpočtu pouze na hodnoty související s přenosem tepla. 
Výpočet probíhá hledáním vhodné konfigurace výstupních teplot obou pracovních 
látek. Přehled základních kontrolních výstupních hodnot je uveden v tabulce 7.4.  
 
Symbol Název Jednotka 
th2 Výstupní teplota ochlazovaného média [°C] 
tc2 Výstupní teplota ohřívaného média [°C] 
∆Tln Střední teplotní logaritmický spád [°C] 
α Součinitel přestupu tepla [W/m2.K] 
k Součinitel prostupu tepla [W/m2.K] 
Q Tepelný výkon [W] 
u Rychlost proudění [m/s] 
Re Reynoldsovo kritérium [-] 
Pr Prandtlovo kritérium [-] 
Nus Nusseltovo kritérium [-] 
∆P Tlakové ztráty [kPa] 
 
Tab. 7.4 Výstupní data kontrolního výpočtu 
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8 APLIKACE SOFTWAROVÉHO ZPRACOVÁNÍ NA ŘEŠENÍ 
 PRŮMYSLOVÝCH APLIKACÍ 
 Tato kapitola prezentuje výsledky dosažené aplikací vytvořených matematických 
modelů na konkrétních průmyslových případech. 
8.1 Termofyzikální vlastnosti látek 
 Ve všech dále prezentovaných výpočtových aplikacích jsou řešeny případy 
výměny tepla typické pro linky termického zneškodňování odpadů. Jedná se o 
předehřev vzduchu horkými spalinami. Složení a vlastnosti spalin dle [13] a vzduchu 
dle [2], jenž byly pro vypočtené aplikace použity jsou uvedeny v následujících 
tabulkách. Hodnoty pro vzduch jsou uvedeny v tabulce 8.1 a pro spaliny v tabulce 8.2.  
Pracovní látka  - vzduch 
Složení vzduchu: 78 % N2, 21 % O2, 1 % Ar, [2] 
Tlak Teplota Hustota Dynamická 
viskozita 
Měrná tepelná 
kapacita 
Tepelná 
vodivost 
[kPa] [°C] [kg/m3] [Pa.s]  [J/kg.K] [W/m.K] 
102 20 1,1887 18,187e-6 1 006 0,0256 
 60 1,0456 20,075e-6 1 007 0,0285 
 100 0,9334 22,214e-6 1 011 0,0314 
 200 0,7359 25,756e-6 1 022 0,0385 
 300 0,6076 29,468e-6 1 047 0,0447 
 400 0,5173 32,796e-6 1 068 0,0502 
 500 0,4504 35,806e-6 1 093 0,0555 
 600 0,3988 38,603e-6 1 114 0,0607 
 700 0,3578 41,147e-6 1 137 0,0660 
  
Tab. 8.1 Termofyzikální vlastnosti vzduchu 
 
Pracovní látka - spaliny 
Složení spalin: 9.22% H2O, 5.96%CO2, 10.18% O2, 73.69% N2, 0.9% Ar, 0.03% SO2, 
0.02% HCl, [13] 
Tlak Teplota Hustota Dynamická 
viskozita 
Měrná tepelná 
kapacita 
Tepelná 
vodivost 
[kPa] [°C] [kg/m3] [Pa.s] [J/kg.K] [W/m.K] 
101 0 1,22381 15,8e-6 1 112,53 0,02196 
 100 0,89584 20,1e-6 1 117,58 0,02921 
 200 0,70650 24,0e-6 1 129,41 0,03626 
 300 0,58324 27,6e-6 1 143,98 0,04311 
 400 0,49659 30,9e-6 1 159,65 0,04976 
 500 0,43236 34,1e-6 1 175,67 0,05622 
 600 0,38285 37,2e-6 1 191,62 0,06251 
 700 0,34351 40,1e-6 1 207,31 0,06867 
 800 0,31150 42,9e-6 1 222,60 0,07473 
 900 0,28491 45,7e-6 1 237,42 0,08072 
 1 000 0,26256 48,3e-6 1 251,75 0,08667 
 
Tab. 8.2 Termofyzikální vlastnosti spalin 
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8.2 Návrh radiačního rekuperátoru pro zadané provozní a následná 
 kontrola chování zařízení pro změněné provozní podmínky 
Zadání tohoto případu je následující : 
a)  Vytvořeným matematickým modelem navrhněte radiální rekuperátor pro zadané 
pracovní podmínky. Výsledky návrhu srovnejte s dostupnými údaji realizovaného 
zařízení. 
b) Realizovaný radiační rekuperátor je porovnáván s jinými pracovními podmínkami 
než bylo původně zamýšleno. Pomocí vytvořeného modelu pro tepelně – 
hydraulickou kontrolu simulujte jeho chování a zároveň chování pro změněné 
pracovní podmínky. Výsledky konfrontujte s dostupnými naměřenými daty 
z provozu zařízení. Schéma protiproudého proudění radiačního rekuperátoru je na 
obrázku 8.1. 
           spaliny z dohořívací komory 
 
 
 
 
                       ohřátý vzduch 
 
 
 
 
 
 
 
       studený vzduch 
 
 
 
     
     spaliny do kotle 
Obr. 8.1 Proudění spalinoým rekuperátorem 
8.2.1  Návrhový výpočet spalinového rekuperátoru 
 Technologické a konstrukční data pro spalinový rekuperátor jsou převzaty z [13]. 
Přehled vstupních dat je uveden v tabulce 8.3. 
 
Trubkový   Mezitrubkový  Název Symbol Jednotka 
prostor  prostor 
Pracovní látka   [-] spaliny   vzduch 
Průtočné množství   V1/V2 [m3/h] 2 700  1 000 
Průtočné množství  m1/m2 [kg/s] 0,956  0,359 
Teplota na vstupu t11/t21 [°C] 1210  30 
Teplota na výstupu t12/t22 [°C] ???  350 
Tlak   p1/p2 [kPa] 101  102 
Vnitřní průměr Dt/ds [m] 0,592  0,710 
Vnější průměr Dt2/ds2 [m] 0,600  0,720 
Tloušťka stěny st/sp [m] 0,004  0,005 
 
Tab. 8.3 Vstupní hodnoty návrhového výpočtu spalinového rekuperátoru 
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 Termofyzikální vlastnosti návrhového výpočtu jsou vypočteny na základě 
tabelovaných hodnot v závislosti na teplotě. Výsledné vlastnosti jsou určeny pro střední 
teplotu obou pracovních látek pomocí interpolace. Termofyzikální vlastnosti jsou v 
tabulce 8.4. 
 Trubkový  Mezitrubový  Název Symbol Jednotka 
 prostor  prostor 
Střední měrná tepelná.kapacita       
1p
c /
2p
c  [J/kg.K]   1 275,23  1 025,49 
Měrná tepelná kapacita                      cp1/cp2 [J/kg.K]   1 275,19  1 020,30 
Hustota          ρ1/ ρ2 [kg/m3]   0,224  0,752 
Tepelná vodivost        λ1/ λ2 [W/m.K]  0,096  0,038 
Dynamická viskozita       η1/ η2 [Pa.s]   5,26.10-5  2,54.10-5 
 
Tab. 8.4 Termofyzikální vlastnosti látek návrhového výpočtu spalinového rekuperátoru 
 
 Tabulka 8.5 prezentuje výsledky návrhu radiačního rekuperátoru vytvořeným 
modelem. Výsledkem návrhového výpočtu je délka výměníku. 
Trubkový  Mezitrubkový Název Symbol Jednotka 
prostor  prostor 
Pracovní látka   [-] spaliny  vzduch 
Průtočné množství  V1/V2 [m3/h] 2 700  1 000 
Průtočné množství  m1/m2 [kg/s] 0,956  0,359 
Teplota na vstupu  t11/t21 [°C] 1210  30 
Teplota na výstupu   t12/t22 [°C] 1 113,4  350 
Tlak   p1/p2 [kPa] 101  102 
Reynoldsovo číslo  Re1/Re2 [-] 6 869  37 323 
Prandtlovo číslo  Pr1/Pr2 [-] 0,697  0,686 
Nusseltovo číslo  Nus1/Nus2 [-] 223,0  81,2 
Rychlost   ut/us [m/s] 2,73  13,12 
Součinitel přestupu tepla α1/ α2 [W/m2.K] 226,8  31,9 
Součinitel prostupu tepla k [W/m2.K]  27,9  
Střední logaritmický  
teplotní spád ∆Tln [°C]  967,4  
Plocha výměny tepla  A [m2]  4,36  
Tepelný výkon  Q [MW]  0,11776  
Délka výměníku  L [m]  2,313  
 
Tab. 8.5 Vypočtené procesní a technologické parametry návrhového výpočtu 
spalinového rekuperátoru 
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 Srovnání výsledků návrhového výpočtu s publikovanými údaji prezentuje tabulka 
8.6. 
Symbol Jednotka Parametry spalinového Návrhový výpočet  
Název 
  
rekuperátoru dle [13] vytvořený 
modelem 
Průtok spalin  V1 [m3/hod] 2 700 2 700 
Průtok spalin  m1 [kg/s] 0,956 0,956 
Průtok vzduchu  V2 [m3/hod] 1 000 1 000 
Průtok vzduchu  m2 [kg/s] 0,359 0,359 
Vstupní/výstupní teplota spalin t11/t12 [°C] 910 - 1 210/neuvedeno 1 210/1 113,4 
Vstupní/výstupní teplota vzduchu t21/t22 [°C] 30/350 30/350 
Délka výměníku  L [m] 2,3 2,313 
Tab. 8.6 Srovnání návrhového výpočtu spalinového rekuperátoru s parametry dle [13]  
 Jak je ze srovnání výsledků prezentovaných v tabulce 8.6 patrné, model dává 
výsledky ve velmi dobré shodě s reálným provedením zařízení. 
 Uvedený postup výpočtu návrhu výměníku vychází ze zjednodušujících 
předpokladů uvedených v kapitole 4.2.1. Porovnáním hodnot požadovaného tepelného 
výkonu výměníku určeného z rovnice tepelné bilance a z rovnice tepelného výkonu 
vychází tepelný tok navrhnutého výměníku vztažený na požadovaný výkon zhruba o 12 
– 13 % větší. Je nutné si však uvědomit, že výměník byl navržen jako čistý, 
tj. v průběhu provozu se bude tepelný výkon navrženého zařízení snižovat. 
Z inženýrského hlediska je návrh výměníku správný, protože je zde vytvořena určitá 
rezerva tepelného výkonu. 
8.2.2 Kontrolní výpočet spalinového rekuperátoru 
 Změněné vstupní parametry spalinového rekuperátoru, který je v současnosti 
provozován, jsou převzaty dle [13] a jejich hodnoty jsou uvedeny v tabulce 8.7 společně 
s konstrukčními parametry. 
Trubkový   Mezitrubkový  Název Symbol Jednotka 
prostor  Prostor 
Pracovní látka   [-] spaliny   vzduch 
Průtočné množství   V1/V2 [m3/h] 4 625  2 115 
Průtočné množství  m1/m2 [kg/s] 1,637  0,759 
Teplota na vstupu t11/t21 [°C] 850  10 
Teplota na výstupu t12/t22 [°C] ???  ??? 
Tlak   p1/p2 [kPa] 101  102 
Vnitřní průměr Dt/ds [m] 0,592  0,710 
Vnější průměr Dt2/ds2 [m] 0,600  0,720 
Tloušťka stěny st/sp [m] 0,004  0,005 
Délka výměníku L [m]  2,3  
 
Tab. 8.7 Vstupní hodnoty kontrolního výpočtu spalinového rekuperátoru 
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  Termofyzikální vlastnosti kontrolního výpočtu jsou vypočteny na základě 
tabelovaných hodnot v závislosti na teplotě. Výsledné vlastnosti jsou určeny pro střední 
teplotu obou pracovních látek pomocí interpolace. Termofyzikální vlastnosti jsou 
v tabulce 8.8. 
 Trubkový  Mezitrubový Název Symbol Jednotka 
 prostor  prostor 
střední měrná tepelná.kapacita 
1p
c /
2p
c  [J/kg.K] 
 
1 225,41  1 010,53 
měrná tepelná kapacita    cp1/cp2 [J/kg.K]  1 225,42  1 010,09 
hustota          ρ1/ ρ2 [kg/m3]  0,306  0,955 
tepelná vodivost λ1/ λ2   [W/m.K]  0,076  0,031 
dynamická viskozita η1/ η2 [Pa.s]  2,178.10-5  4,343.10-5 
 
Tab. 8.8 Termofyzikální vlastnosti látek kontrolního výpočtu spalinového rekuperátoru 
  
 V následující tabulce 8.9 jsou prezentovány výsledky kontrolního výpočtu 
spalinového rekuperátoru pro provozované podmínky. Výsledkem kontrolního 
tepelného výpočtu jsou výstupní teploty obou pracovních látek.  
Trubkový  Mezitrubkový Název Symbol Jednotka prostor  prostor 
Pracovní látka  [-] spaliny  vzduch 
Průtočné množství V1/V2 [m3/h] 4 625  2 115 
Průtočné množství m1/m2 [kg/s] 1,637  0,759 
Teplota na vstupu t11/t21 [°C] 850  10 
Teplota na výstupu  t12/t22 [°C] 787,6  173,2 
Tlak  p1/p2 [kPa] 101  102 
Reynoldsovo číslo Re1/Re2 [-] 19 475  117 021 
Prandtlovo číslo Pr1/Pr2 [-] 0,702  0,715 
Nusseltovo číslo Nus1/Nus2 [-] 53,9  206,1 
Rychlost  ut/us [m/s] 4,67  27,74 
Součinitel přestupu tepla α1/ α2 [W/m2.K] 101,6  65,9 
Součinitel prostupu tepla          k [W/m2.K]  39,8  
Střední logaritmický 
teplotní spád            ∆Tln [°C]  726,0  
Plocha výměny tepla A [m2]  4,335  
Tepelný výkon Q [MW]  0,12518  
 
Tab. 8.9 Vypočtené procesní a technologické parametry kontrolního výpočtu 
spalinového rekuperátoru   
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 Srovnání výsledků kontrolního výpočtu s naměřenými údaji jsou prezentovány 
v tabulce 8.10. 
Symbol Jednotka Výsleky měření Výsledky vytvořeného  Název 
  
dle [13] kontrolního výpočtu 
Průtok spalin  V1 [m3/hod] 4 625 4 625 
Průtok spalin  m1 [kg/s] 1,637 1,637 
Průtok vzduchu  V2 [m3/hod] 2 115 2 115 
Průtok vzduchu  m2 [kg/s] 0,759 0,759 
Vstupní/výstupní teplota spalin t11/t12 [°C] 850/790 850/787,6 
Vstupní/výstupní teplota vzduchu t21/t22 [°C] 10/171 10/173,2 
 
Tab. 8.10 Srovnání výsledků kontrolního výpočtu spalinového rekuperátoru s parametry 
dle [13] 
 
 Shoda výsledků kontrolního výpočtu s výsledky měření dle [13] je, jak je z tabulky 
8.10 patrné, opět velmi dobrá. 
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8.3 Ověření funkčnosti kontrolního výpočtu trubkového výměníku tepla 
 s tyčovými přepážkami na příkladu z literatury a alternativní návrh 
 výměníku 
 Pro provozní podmínky a specifikovaná omezení v případě výměníku tepla 
s tyčovými přepážkami v literatuře [1]  je požadováno : 
a) Provést vytvořeným návrhovým postupem návrh výměníku s tyčovými přepážkami. 
b) Vytvořeným kontrolním výpočtem provést tepelně – hydraulickou kontrolu pro 
výměník prezentovaný v literatuře [1]. 
c) Shrnout dosažené výsledky. 
 Výměník je rozdělen na trubkový a mezitrubkový prostor. V trubkovém prostoru 
uvažujeme proudění spalin, které ohřívá vzduch proudící v mezitrubkovém prostoru. 
8.3.1  Návrhový výpočet trubkového výměníku tepla s tyčovými přepážkami 
 Vstupní parametry pro návrh trubkového výměníku tepla s tyčovými přepážkami 
dle [1] jsou v tabulce 8.11.  
Trubkový   Mezitrubkový  Název Symbol Jednotka 
prostor  prostor 
Pracovní látka   [-] spaliny   vzduch 
Průtočné množství   m1/m2 [kg/h] 56 427  53 807 
Průtočné množství  m1/m2 [kg/s] 15,674  14,946 
Teplota na vstupu t11/t21 [°C] 468  16 
Teplota na výstupu t12/t22 [°C] ???  371 
Tlak   p1/p2 [kPa] 101  102 
 
Tab. 8.11 Vstupní hodnoty návrhového výpočtu výměníku s tyčovými přepážkami 
 
 Termofyzikální vlastnosti jsou vypočteny na základě tabelovaných hodnot 
v závislosti na teplotě. Výsledné vlastnosti jsou určeny pro střední teplotu obou 
pracovních látek pomocí interpolace. Termofyzikální vlastnosti jsou v tabulce 8.12. 
 Trubkový  Mezitrubový Název Symbol Jednotka 
 prostor  prostor 
Střední měrná tepelná.kapacita          
1p
c /
2p
c  [J/kg.K]  1 146,88  1 026,75 
Měrná tepelná kapacita                          cp1/cp2 [J/kg.K]   1 146,50  1 020,87 
Hustota                      ρ1/ ρ2 [kg/m3]   0,567  0,746 
Tepelná vodivost              λ1/ λ2 [W/m.K]  0,044  0,038 
Dynamická viskozita             η1/ η2 [Pa.s]   4,421.10-5  3,806.10-5 
 
Tab. 8.12 Termofyzikální vlastnosti návrhového výpočtu výměníku s tyčovými 
přepážkami 
  
 Konstrukční parametry  návrhového výpočtu výměníku s tyčovými přepážkami 
jsou vypočteny na základě algoritmu z kapitoly 5.3.2 postupným výběrem z 
řady průměrů pláště, počtů trubek a délek výměníku podle [4] při současném splnění 
podmínek tlakových ztrát a přeneseného tepelného výkonu. Geometrické charakteristiky 
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jsou převzaty dle [1]. Všechny tyto hodnoty jsou v tabulce 8.13. 
Název  Symbol Jednotka Hodnota 
Vnější průměr trubek  Dt2 [m] 0,0381 
Tloušťka stěny trubky  st [m] 0,002 
Rozteč trubek  Pt [m] 0,04445 
Neopřepážkovaná délka trubek             Lnt [m] 0,152 
Počet trubek  nt [-] 545 
Počet chodů v TP nch [-] 1 
Úhel uspořádání trubek svazku             uh [°] 90 
Tloušťka stěny pláště                             sp [m] 0,005 
Vnitřní průměr pláště                            ds [m] 1,219 
Vnější průměr pláště                             ds2 [m] 1,229 
Výška přepážky   H [m] 0,91425 
Rozteč přepážek   Pb [m] 0,152 
Tloušťka přepážek  sb [m] 0,009525 
Počet přepážek  nb [-] 59 
 
Tab. 8.13 Konstrukční parametry návrhového výpočtu výměníku s tyčovými přepážkami 
 
 Vypočtené procesní a technologické parametry návrhu výměníku jsou v tabulce 
8.14. 
 Trubkový  Mezitrubkový Název Symbol Jednotka 
 prostor  prostor 
Pracovní látka    [-]  spaliny  vzduch 
Průtočné množství   m1/m2 [kg/h]  56 427  53 807 
Průtočné množství   m1/m2 [kg/s]  15,674  14,946 
Teplota na vstupu  t11/t21 [°C]  468  16 
Teplota na výstupu   t12/t22 [°C]  164,9  371 
Součinitel zanášení  Rz1/Rz2 [m2.K/W]  3,52.10-4  3,52.10-4 
Tlak   p1/p2 [kPa]  101  102 
Reynoldsovo číslo   Re1/Re2 [-]  38 133  29 943 
Prandtlovo číslo  Pr1/Pr2 [-]  0,730  0,685 
Nusseltovo číslo   Nus1/Nus2 [-]  95,9  156,7 
Rychlost    ut/us [m/s]  55,56  36,70 
Dovolená tlaková ztráta  ∆Pd1/∆Pd2 [kPa]  11,000  37,900 
Vypočtená tlaková ztráta  ∆P1/∆P2 [kPa]  5,438  36,974 
Součinitel přestupu tepla  α1/ α2 [W/m2.K]  124,3  213,6 
Součinitel prostupu tepla k [W/m2.K]   74,5  
Střední logaritmický 
teplotní  spád                                  ∆Tln [°C]   121,1  
Plocha výměny tepla  A [m2]   619,72  
Tepelný výkon   Q [MW]   5,589  
Délka výměníku   L [m]   9,5  
 
Tab. 8.14 Vypočtené procesní a technologické parametry návrhového výpočtu výměníku 
s tyčovými přepážkami 
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8.3.2 Kontrolní výpočet trubkového výměníku tepla s tyčovými přepážkami 
 Vstupní hodnoty kontrolního výpočtu výměníku s tyčovými přepážkami jsou brány 
podle [1]. Tyto údaje jsou v tabulce 8.15. 
Trubkový   Mezitrubkový  Název Symbol Jednotka 
prostor  prostor 
Pracovní látka   [-] spaliny   vzduch 
Průtočné množství  m1/m2 [kg/h] 56 427  53 807 
Průtočné množství  m1/m2 [kg/s] 15,674  14,946 
Teplota na vstupu t11/t21 [°C] 468  16 
Teplota na výstupu t12/t22 [°C] ???  ??? 
Tlak   p1/p2 [kPa] 101  102 
 
Tab. 8.15 Vstupní hodnoty kontrolního výpočtu výměníku s tyčovými přepážkami 
 
 Konstrukční parametry kontrolního výpočtu jsou v tabulce 8.16. Jsou převzaty z 
literatury [1]. Výměník je kontrolován z tepelně – hydraulického hlediska.  
Název  Symbol Jednotka Hodnota 
Vnitřní průměr trubky                         Dt [m] 0,0341 
Vnější průměr trubek                         Dt2 [m] 0,0381 
Tloušťka stěny trubky                         st [m] 0,002 
Rozteč trubek             Pt [m] 0,04445 
Délka trubek            L [m] 12,19 
Neopřepážkovaná délka trubek            Lnt [m] 0,152 
Počet trubek             nt [-] 516 
Počet chodů v TP            nch [-] 1 
Úhel uspořádání trubek svazku            uh [°] 90 
Tloušťka stěny pláště                        sp [m] 0,005 
Vnitřní průměr pláště                        ds [m] 1,219 
Vnější průměr pláště                            ds2 [m] 1,229 
Výška přepážky   H [m] 0,97125 
Rozteč přepážek   Pb [m] 0,152 
Tloušťka přepážek  sb [m] 0,01905 
Počet přepážek  nb [-] 78 
 
Tab. 8.16 Konstrukční parametry kontrolního výpočtu výměníku s tyčovými přepážkami 
 
 Termofyzikální vlastnosti jsou vypočteny z tabelované závislosti na teplotě. Pro 
výsledné hodnoty obou pracovních látek při střední teplotě je použita interpolace 
kubickým splinem. Termofyzikální vlastnosti jsou v tabulce 8.17. 
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Tab. 8.17 Termofyzikální vlastnosti kontrolního výpočtu výměníku s tyčovými 
přepážkami 
 
 Procesní a technologické parametry kontrolního výpočtu jsou shrnuty v tabulce 
8.18  
 Trubkový  Mezitrubkový Název               Symbol Jednotka 
 prostor  prostor 
Pracovní látka    [-]  spaliny  vzduch 
Průtočné množství   m1/m2 [kg/h]  56 427  53 807 
Průtočné množství   m1/m2 [kg/s]  15,674  14,946 
Teplota na vstupu  t11/t21 [°C]  468  16 
Teplota na výstupu   t12/t22 [°C]  149,84  382,81 
Součinitel zanášení  Rz1/Rz2   [m2.K/W] 3,52.10-4  3,52.10-4 
Tlak   p1/p2 [kPa]  101  102 
Reynoldsovo číslo   Re1/Re2 [-]  40 645  27 935 
Prandtlovo číslo  Pr1/Pr2 [-]  0,731  0,683 
Nusseltovo číslo   Nus1/Nus2 [-]  100,9  142,0 
Rychlost    ut/us [m/s]  57,93  35,23 
Dovolená tlaková ztráta  ∆Pd1/∆Pd2 [kPa]  11,000  37,900 
Vypočtená tlaková ztráta  ∆P1/∆P2 [kPa]  7,586  24,561 
Součinitel přestupu tepla  α1/ α2   [W/m2.K] 129,4  196,4 
Součinitel prostupu tepla k   [W/m2.K]  73,9  
Střední logaritmický  
teplotní  rozdíl                            ∆Tln [°C]   107,5  
Plocha výměny tepla  A [m2]   752,9  
Tepelný výkon   Q [MW]   5,714  
 
Tab. 8.18 Vypočtené procesní a technologické parametry kontrolního výpočtu výměníku 
s tyčovými přepážkami 
 
8.3.3  Analýza výpočtových variant výměníku tepla s tyčovými přepážkami 
 Následující tabulka 8.19 ukazuje srovnání kontrolního a návrhového výpočtu 
s údaji uvedenými v literatuře [1]. Všechny porovnávané varianty mají stejné vstupní 
údaje. První sloupec ukazuje výsledné parametry již realizovaného zařízení 
prezentovaného v literatuře [1], druhý sloupec je kontrolní výpočet modelu výměníku 
a třetí výpočet prezentuje alternativní variantu návrhového výpočtu pomocí vytvořeného 
výpočtového modelu. Všechny vstupní hodnoty a geometrické rozložení trubek ve 
svazku je převzato z literatury [1]. V tabulce lze porovnat několik hodnot. První je 
výstupní teplota ohřívajícího se média a stejná teplota podle [1], která je zde vstupním 
údajem. Hodnota kontrolního výpočtu je asi o 12 °C vyšší. Dalším parametrem, který 
 Trubkový  Mezitrubový Název                      Symbol Jednotka 
 prostor  prostor 
Střední měrná tepelná.kapacita         
1p
c /
2p
c  [J/kg.K]  1 145,78  1 028,41 
Měrná tepelná kapacita                       cp1/cp2 [J/kg.K]  1 145,34  1 022,35 
Hustota                                 ρ1/ ρ2           [kg/m3]  0,574  0,733 
Tepelná vodivost            λ1/ λ2   [W/m.K] 0,044  0,039 
Dynamická viskozita            η1/ η2 [Pa.s]  2,790.10-5  2,581.10-5 
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lze porovnat je součinitel prostupu tepla. U kontrolního i návrhového výpočtu je vyšší 
než v literatuře [1]. Rozdíl může být způsoben uvažovaným zanášením zařízení v obou 
výpočtech, tloušťkou stěny trubek a celkovou plochou výměny tepla. Ani jeden tento 
parametr není v literatuře [1] zmíněn. Rozdíly tlakových ztrát mohou být způsobeny 
různou rychlostí proudění. 
 Alternativní návrhový výpočet je postaven na vhodném výběru průměru pláště, 
počtu trubek a délky výměníku při splnění požadovaného tepelného výkonu. Údajům 
uvedeným v [1] by se měl přiblížit, ale má menší výslednou délku, vyšší počet trubek a 
stejný průměr pláště. Tyto rozdíly výsledných parametrů mohou být způsobeny jinými 
hodnotami počtu trubek. Pro známé hodnoty průměrů pláště převzatých z literatury [4], 
rozteče trubek a průměry trubek převzatých z literatury [1], byla vypočtena podle 
literatury [7] hodnota počtu trubek, která roste v závislosti na průměru pláště. 
Návrhovým výpočtem byla dosažena pro průměr pláště 1,219 m hodnota 545 trubek 
(viz příloha 3), což je odlišný údaj než v [1], kde je hodnota 516. Tento rozdíl 29 trubek 
má za následek větší plochu výměny tepla a tím pádem postačuje nižší délka výměníku. 
Další rozdíl najdeme v rozměrech přepážky. Výpočtový postup dle [1] bere v úvahu 
velikosti vnějšího průměru trubkovnice a průměrů přepážky (vnitřní i vnější). Určení 
těchto hodnot však není jeho součástí, proto byly použity vzorce dle [4]. Z tabulky je 
vidět, že při hledání optimální geometrie při splnění požadovaného tepelného výkonu a 
dovolených tlakových ztrát byl vypočten průměr pláště 1,219 m, počet trubek 545 a 
délka 9,5 m. Výsledný efekt přeneseného tepelného výkonu je tedy stejný při menší 
délce. Při stejné rozteči přepážek je jejich počet nižší díky kratšímu výměníku.  
 Důležitým faktorem, který navíc ovlivňuje všechny procesní a technologické 
parametry při proudění, jsou vstupní termofyzikální vlastnosti obou pracovních látek, 
jejichž hodnoty nejsou v [1] uvedeny.  
 
Podle Kontrolní  Návrhový Název Symbol Jednotka literatury [1] výpočet Výpočet 
Průtočné množství v TP m1 [kg/h] 56 427 56 427 56 427 
Průtočné množství v MP m2 [kg/h] 53 807 53 807 53 807 
Vstupní teplota do TP t11 [°C] 468 468 468 
Vstupní teplota do MP t21 [°C] 16 16 16 
Výstupní teplota z MP t22 [°C] 371 382,8 371 
Výstupní teplota z TP t12 [°C] neuvedeno 149,8 164,9 
Délka L [m] 12,192 12,192 9,5 
Neopřepážkovaná délka trubek Lnt [m] 0,610 0,610 0,610 
Rozteč trubek  Pt  [m] 0,04445 0,04445 0,04445 
Počet trubek  nt [-] 516 516 545 
Rozteč přepážek  Pb [m] 0,152 0,152 0,152 
Počet přepážek  nb [-] 78 78 59 
Vnější průměr trubek  Dt [m] 0,0381 0,0381 0,0381 
Vnitřní průměr pláště  ds [m] 1,219 1,219 1,219 
Součinitel prostupu tepla k [W/m2.K] 61,3 73,9 74,5 
Tlakové ztráty v MP ∆P2 [kPa] 35,7 24,561 36,974 
Tlakové ztráty v TP ∆P1 [kPa] neuvedeno 7,586 5,439 
Tepelný výkon  Q [MW] 5,45 5,71 5,58 
 
Tab. 8.19 Srovnání výpočtů výměníku s tyčovými přepážkami 
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8.4 Srovnávací návrh trubkového výměníku s diskovými přepážkami 
 jako alternativy k výměníku s tyčovými přepážkami 
 Trubkový výměník s diskovými přepážkami byl zvolen jako alternativní řešení 
k porovnání výsledných parametrů s trubkovým výměníkem s tyčovými přepážkami. 
Vstupní hodnoty byly brány podle [1], konstrukční parametry jsou však odlišné. Jedná 
se o průměry trubek Dt, rozteče trubek Pt a počty trubek nt převzaté z  [2].      
8.4.1  Návrhový výpočet trubkového výměníku s diskovými přepážkami 
 Vstupní data návrhového modelu výměníku s diskovými přepážkami uvedené 
v tabulce 8.20 jsou převzaty z literatury [1]. Oproti předchozímu výměníku s tyčovými 
přepážkami jsou v tomto případě řešeny alternativy umístění spalin i vzduchu do 
trubkového i mezitrubkového prostoru. Vstupní hodnoty v trubkovém a mezitrubkovém 
prostoru jsou tedy zaměněné.  
Trubkový   Mezitrubkový  Název Symbol Jednotka 
prostor  prostor 
Pracovní látka   [-] spaliny   vzduch 
Průtočné množství   m1/m2 [kg/h] 56 427  53 807 
Průtočné množství  m1/m2 [kg/s] 15,674  14,946 
Teplota na vstupu t11/t21 [°C] 468  16 
Teplota na výstupu t12/t22 [°C] ???  371 
Tlak   p1/p2 [kPa] 101  102 
 
Tab. 8.20 Vstupní hodnoty návrhového výpočtu výměníku s diskovými přepážkami  
 
 Termofyzikální vlastnosti pracovních látek jsou vypočteny z tabelovaných hodnot 
v závislosti na teplotě. Výsledné hodnoty vlastností zobrazené v tabulce 8.21 jsou 
určeny pro střední hodnoty teplot obou médií. 
Trubkový Mezitrubový Název                      Symbol Jednotka 
prostor prostor 
Střední měrná tepelná.kapacita       
1p
c /
2p
c  [J/kg.K] 1 146,88 1 026,75 
Měrná tepelná kapacita                      cp1/cp2 [J/kg.K] 1 146,50 1 020,87 
Hustota                     ρ1/ ρ2           [kg/m3] 0,567 0,746 
Tepelná vodivost        λ1/ λ2     [W/m.K] 0,044 0,038 
Dynamická viskozita        η1/ η2 [Pa.s] 4,421.10-5 3,806.10-5 
 
Tab. 8.21 Termofyzikální vlastnosti návrhového výpočtu výměníku s diskovými 
přepážkami 
 
8.4.2  Porovnání variant výpočtu trubkového výměníku s diskovými přepážkami 
 Následující tabulka 8.22 ukazuje srovnání návrhových výpočtů trubkových 
výměníků tepla s diskovými přepážkami. Cílem této studie bylo porovnat proudění v 
přepážkových systémech při různé geometrické konfiguraci. Vstupní údaje návrhu jsou 
převzaty dle [1]. Konstrukční parametry byly převzaty z [2]. Podle výpočtového 
postupu v kapitole 6.2.2 byly obdrženy výsledné parametry. Všechny tři varianty měly 
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omezené velikosti dovolených tlakových ztrát. Další podmínkou byla velikost 
celkového hmotového toku v mezitrubkovém prostoru Gm jehož hodnota byla dle [8] 
zvolena 35 kg/s.m2 z důvodu maximálních přípustných vibrací. Tento předpoklad byl 
použit při výpočtu průměrů přepážek disku Ddi a prstence Ddo. První varianta má díky 
největší hodnotě průměru pláště ds nejvíce trubek nt a tím největší plochu výměny tepla 
A. Tepelný výkon je tak největší ze všech uvažovaných variant. Tlakové ztráty 
v trubkovém i mezitrubkovém prostoru se daří držet na relativně nízkých hodnotách 
proti výměníku s tyčovými přepážkami.  
 Alternativou může být přepojení proudů jak je vidět u druhé varianty. Vzduch 
proudí trubkovým prostorem a spaliny mezitrubkovým prostorem. U této varianty 
zapojení je nižší tepelný výkon kvůli menšímu počtu trubek a průměru pláště. Ze všech 
alternativ má tato nejvyšší součinitel prostupu tepla ale zároveň i tlakové ztráty  
v mezitrubkovém prostoru zejména v přepážkách, což je způsobeno nejvyššími 
hodnotami hmotového průtoku skrz přepážky Gb a počtu přepážek nb.  
 Poslední varianta zobrazená na obrázku 8.2 uvažuje paralelní zapojení dvou 
výměníků.  
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Obr. 8.2 Paralelní zapojení výměníků s diskovými přepážkami 
 
 Díky tomu dojde k rozložení průtoku a v každém výměníku tak protéká pouze 
poloviční hmotnostní průtok pracovní látky. Spaliny proudí podle původního 
předpokladu trubkovým prostorem a ohřívaný vzduch mezitrubkovým prostorem. 
Všechny procesní a technologické parametry jsou nižší než u dvou předchozích variant. 
Při zapojení dvou výměníků, jejichž geometrická konfigurace není ve srovnání 
s prvními dvěmi alternativami tak výhodná, si lze položit otázku, zda je tato konfigurace 
vhodná a to z důvodu takřka stejných hodnot průměru pláště ds a délky trubek L. 
 Ve všech variantách je vidět, že podmínka uvažovaná v literatuře [1], tedy 
maximální přípustný hmotový tok pláštěm 35 kg/s.m2, z které byly vypočteny velikosti 
přepážek prstence Ddo a disku Ddi, byla překonána. Tento zjednodušující předpoklad byl 
využit z důvodu neupřesnění konstrukčních detailů dle [8]. Proti výměníkům 
s tyčovými přepážkami jsou tlakové ztráty nižší. Součinitel prostupu tepla dosahuje 
nižších hodnot, což je způsobeno nízkými hodnotami součinitele přestupu tepla 
v mezitrubkovém prostoru.  
 Ze všech tří variant je vidět, jak podobných výsledků lze dosáhnout a je obtížné 
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vybrat vhodnou konfiguraci výměníku z hlediska konstrukčních (průměr pláště, délka 
trubek, počet trubek) a provozních parametrů (součinitelé přestupu tepla, součinitel 
prostupu tepla, plocha výměny tepla, přenos tepla). Z hlediska tepelného výkonu 
obstály všechny tři varianty. Všechny navržené výměníky jsou schopné přenést 
požadovaný tepelný výkon 5,448 MW obdržený z rovnice tepelné bilance 
(viz. příloha 5). Nejnižší hodnoty tlakových ztrát má první varianta. Třetí alternativa 
musí počítat se zapojením dvou výměníků a vzhledem k geometrické konfiguraci, která 
má podobné výsledné parametry, není příliš výhodná. Za nejvhodnější alternativu 
k výměníku s tyčovými přepážkami lze považovat první variantu, která má sice vyšší 
průměr pláště ds při zhruba stejné délce L (~ 0,5 m) než zařízení prezentované v [1]. 
Výhodou jsou nižší tlakové ztráty v mezitrubkovém prostoru ∆P2. Pro snížení 
dovoleného hmotového toku v mezitrubkovém prostoru na hodnotu Gm = 35 kg/s.m2, 
musí dojít k několikanásobnému snížení hmotnostního průtoku m.  
 Příčiny rozdílných výsledků od výměníku s tyčovými přepážkami můžeme hledat 
v použité geometrické konfiguraci trubek, která byla převzata dle [2] se snahou srovnat 
proudění a rozložení přepážek výměníků s tyčovými a diskovými přepážkami. Jedná se 
o hodnoty počtu trubek nt, průměru  Dt a rozteče Pt trubek, které byly použity pro 
segmentové přepážky dle [2]. 
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    spaliny v TP spaliny v MP spaliny v TP 
 
 
  vzduch v MP vzduch v TP vzduch v MP 
Název 
 
Symbol Jednotka návrh pro Q, 
∆P1,2D 
návrh pro Q, 
∆P1,2D 
návrh pro Q, 
∆P1,2D 
      
poloviční 
průtoky 
Průtočné množství v TP m1 [kg/h] 56 427 53 807 28 213,5 
Průtočné množství v MP m2 [kg/h] 53 807 56 427 26 903,5 
Vstupní teplota do TP t11 [°C] 468 16 468 
Vstupní teplota do MP t21 [°C] 16 468 16 
Výstupní teplota z MP t22 [°C] 371 164,9 371 
Výstupní teplota z TP t12 [°C] 164,9 371 164,9 
Délka  L [m] 11,5 12 11 
Neopřepážkovaná délka trubek Lnt [m] 0,610 0,610 0,610 
Rozteč trubek Pt  [m] 0,0320 0,0320 0,0320 
Počet trubek nt [-] 1784 1603 1119 
Rozteč přepážek Pb [m] 0,152 0,152 0,152 
Počet přepážek nb [-] 71 74 68 
Tloušťka stěny přepážky sb [m] 0,010 0,010 0,010 
Vnější průměr prstence Ddo2 [m] 0,785 0,749 0,640 
Vnitřní průměr prstence Ddo [m] 0,765 0,729 0,620 
Vnější průměr disku  Ddi2 [m] 0,974 0,929 0,790 
Vnitřní průměr disku Ddi [m] 0,954 0,909 0,770 
Vnější průměr trubek Dt2 [m] 0,025 0,025 0,025 
Vnitřní průměr trubek Dt1 [m] 0,020 0,020 0,020 
Tloušťka stěny trubky st [m] 0,0025 0,0025 0,0025 
Vnější průměr pláště ds2 [m] 1,534 1,458 1,229 
Vnitřní průměr pláště ds [m] 1,524 1,448 1,219 
Tloušťka stěny pláště sp [m] 0,005 0,005 0,005 
Součinitel prostupu tepla k [W/m2.K] 28,5 30,1 23,3 
Tlakové ztráty v TP ∆P1 [kPa] 10,086 8,725 6,414 
Tlakové ztráty v MP ∆P2 [kPa] 6,849 12,235 3,757 
Dovolená tlaková ztráta v TP ∆P1 [kPa] 11,000 11,000 11,000 
Dovolená tlaková ztráta v MP ∆P2 [kPa] 38,000 38,000 38,000 
Součinitel přestupu tepla v TP α1 [W/m2.K] 131,6 44,9 104,8 
Součinitel přestupu tepla v MP α2 [W/m2.K] 37,3 97,9 30,2 
Plocha výměny tepla A [m2] 1611,3 1510,0 966,0 
Rychlost v trubkách ut [m/s] 49,34 39,77 39,33 
Rychlost v přepážkách ub [m/s] 33,94 50,95 25,7 
Reynoldsovo kritérium v TP Re1 [-] 19 862 23 236 15 832 
Reynoldsovo kritérium v MP Re2 [-] 112 595 114  447 77 063 
Prandtlovo kritérium v TP Pr1 [-] 0,730 0,685 0,730 
Prandtlovo kritérium v MP Pr2 [-] 0,685 0,730 0,685 
Nusseltovo kritérium v TP Nus1 [-] 52,2 58,8 44,4 
Nusseltovo kritérium v MP Nus2 [-] 218,0 224,8 173,6 
Celkový hmotový průtok v MP Gm [kg/s.m2] 115,0 128,9 78,0 
Hmotový průtok při proudění 
skrz přepážky Gb [kg/s.m
2] 25,3 28,9 21,0 
Střední teplotní logaritmický 
rozdíl ∆Tln [°C] 121,1 121,1 121,1 
Tepelný výkon Q [MW] 5,837 5,512 2,730 
 
Tab. 8.22 Analýza návrhových alternativ  trubkového výměníku tepla s diskovými 
přepážkami 
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9 ZÁVĚR 
 Diplomová práce se zabývá návrhem výpočtových postupů pro tepelně  - 
hydraulický návrh a kontrolu nekonvenčních zařízení na výměnu tepla. V úvodní části 
jsou rozebrány základní aspekty provozování trubkových výměníků tepla včetně 
přepážkových systémů. Následují detailní popisy výpočtových postupů spalinového 
rekuperátoru, trubkového výměníku s tyčovými a diskovými přepážkami.  
 V problematice spalinového rekuperátoru byl řešen návrhový a kontrolní výpočet. 
Oba matematické modely vycházely z již realizovaného zařízení. Z dosažených 
výsledků je patrné, že i přes provedené zjednodušení procesu sálání spalin na desku má 
radiační složka daleko větší vliv na proudění a přenos tepla ve spalinovém kanále, než 
složka konvekční a teoreticky by bylo možné tuto složku zanedbat. Přestože je výměník 
relativně krátký, díky vysoké vstupní teplotě spalin dojde k relativně vysokému ohřevu 
vzduchu. Návrhový i kontrolní výpočet dávají dobré výsledky ve shodě se zařízením 
prezentovaným v [13].   
 U trubkových výměníků tepla s tyčovými přepážkami byl hledán alternativní 
návrhový model, který vycházel z již realizovaného zařízení prezentovaného v [1]. 
Kontrolní výpočet se snažil co nejvíce přiblížit tomuto zařízení a nasimulovat tak 
co nejreálněji podmínky proudění pomocí matematického modelu. Výsledky ukazují, 
že při jiném uvažovaném počtu trubek nt  nalezneme určitou konfiguraci, odlišnou 
od podkladů při přenesení požadovaného tepelného výkonu a splnění podmínek 
dovolených tlakových ztrát  
 Výpočtové vztahy trubkového výměníku s diskovými přepážkami byly využity 
k vytvoření studie, která obsahuje tři varianty řešení návrhového výpočtu s cílem, se co 
nejvíce přiblížit a porovnat oba přepážkové systémy. Jak se ukázalo ve výsledcích, oba 
výpočtové postupy obsahují několik neúplně specifikovaných konstrukčních a 
procesních údajů a společně s nespecifikovanými pracovními látkami a jejich 
termofyzikálními vlastnostmi pak bylo obtížné vytvořit matematické modely proudění, 
které by odpovídaly reálným zařízením prezentovaným v podkladech. Analýza řešení tří 
způsobů návrhového výpočtu trubkového výměníku s diskovými přepážkami ukazuje 
možné varianty z hlediska konstrukce a proudění pracovních látek, které je možné za 
daných podmínek realizovat, včetně rozdělení hmotnostního průtoku pracovních látek 
na polovinu a paralelní zapojení dalšího výměníku tak, jak je uvedeno na obrázku 8.1. 
Při jiné specifikaci vstupních hodnot a detailních konstrukčních a procesních parametrů 
lze tyto matematické modely využít pro simulaci proudění jakýchkoliv pracovních 
látek, jejichž termofyzikální vlastnosti v závislosti na teplotě jsou známy.  
 Všechny tyto řešené výpočtové postupy pro tepelně - hydraulický návrh a kontrolu 
nekonvenčních zařízení na výměnu tepla byly realizovány pomocí prostředí programu 
Maple. Protože byly tyto matematické modely analyzovány s již provozovanými 
zařízeními, u kterých nejsou termofyzikální vlastnosti a další detailní konstrukční 
parametry známy, byly provedeny zjednodušující předpoklady pro realizovatelnost 
těchto modelů. Detailní analýza zařízení by byla proveditelná po specifikování těchto 
parametrů. Všechny výpočtové modely zpracované v prostředí Maple jsou součástí 
příloh na CD.       
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